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Einleitung und Aufgabenstellung  1
1 Einleitung und Aufgabenstellung 
Die Geräuschemissionen heutiger Kraftfahrzeuge liegen meist auf einem sowohl von 
Fahrzeuginsassen, als auch von Passanten akzeptierten Niveau. Als störend wird vom 
Passanten eher der Lärm durch die Vielzahl der Fahrzeuge oder ein einzelnes 
herausstechendes Geräusch, beispielsweise eines beschleunigenden schweren LKW, 
empfunden. Der Fahrzeuginsasse bemängelt oftmals Störgeräusche wie ein Summen 
oder Pfeifen im Innenraum. Die Wege und Möglichkeiten zur Gestaltung des Innen- und 
Außengeräusches sind heute bekannt. Deren Grenzen sind durch Randbedingungen 
wie die maximale Fahrzeugmasse, der zur Verfügung stehende Bauraum, die 
Unfallsicherheit, der Kraftstoffverbrauch und die Abgasemissionen, aber auch 
wesentlich durch das zur Verfügung stehende Budget bestimmt. 
Das im Rahmen dieser Arbeit untersuchte Verbrennungsgeräusch ist ein Teil des vom 
Motor verursachten Geräusches. Als Verbrennungsgeräusch werden alle 
lastabhängigen Anteile des Motorgeräusches bezeichnet. Es hat in vielen 
Betriebspunkten einen wesentlichen Anteil am Gesamtgeräusch eines Fahrzeuges. Zur 
Verbrennungsgeräuschoptimierung bestehen prinzipiell zwei Möglichkeiten. Zum einen 
kann die Übertragungsfähigkeit der Motorstruktur für die Verbrennungsanregung in 
gewissen Grenzen konstruktiv reduziert werden. Versteifungen der Motorstruktur, wie 
zum Beispiel die Verwendung eines Hauptlagerverbundes oder einer Strukturölwanne, 
sind hier oft zielführend. Die Auslegung erfolgt typischerweise mittels akustischer CAE-
Methoden. Zum anderen kann die Verbrennung selbst - unter Beachtung von 
Kraftstoffverbrauch und Schadstoffemissionen - akustisch günstig gestaltet werden. Mit 
diesem zweiten Punkt befasst sich die vorliegende Arbeit.  
Diese Möglichkeit der Geräuschverminderung erfordert ein eingehendes Verständnis 
der Interaktion zwischen Akustik und den thermodynamischen Parametern 
Kraftstoffverbrauch, Leistung und Abgasemissionen. Bisher wurde das Themengebiet 
überwiegend bei Dieselmotoren behandelt. Die Kenntnisse gewinnen aber auch für den 
Ottomotor zunehmend an Bedeutung, da mit der Entwicklung thermodynamisch
effizienterer Brennverfahren die Verbrennungsanregung zunehmen kann. Ziel der 
ottomotorischen Verbrennungsgeräuschoptimierung ist daher oftmals die Beibehaltung 
der akustischen Eigenschaften, während beim Dieselmotor eine weitere Reduktion des 
Verbrennungsgeräusches angestrebt wird. 
2 Verbrennungsgeräusch des direkteinspritzenden Hubkolbenmotors 
Der direkteinspritzende Ottomotor ist eine der zur Zeit diskutierten Lösungen zur 
Verbesserung des Kraftstoffverbrauchs. Der Betrieb des Ottomotors bei 
stöchiometrischem Luftverhältnis führt im Vergleich zum Magermotor zu einem 
schlechteren Wirkungsgrad. Die mit der Drosselsteuerung des konventionellen 
Ottomotors verbundenen Ladungswechselverluste werden bei der 
Benzindirekteinspritzung dadurch vermindert, dass der Motor in vielen 
Teillastbetriebspunkten geschichtet und damit weitgehend ungedrosselt betrieben wird. 
In der Nähe der Zündkerze wird ein zündfähiges Gemisch konzentriert, und diese relativ 
fette Zylinderladung wird von Luft bzw. rückgeführtem Abgas umgeben. 
Neben der Benzindirekteinspritzung sind als weitere zukunftsweisende Konzepte die 
vollvariable Ventilsteuerung sowie das „Downsizing“ mit Hochaufladung und variabler 
Verdichtung zu nennen. Bisher wurde nur die Direkteinspritzung bis zur Serienreife 
entwickelt. Die Kenntnisse über die Möglichkeiten und Grenzen der akustischen 
Gestaltung der ottomotorischen Verbrennung gewinnen aber bei allen diesen 
Konzepten zunehmend an Bedeutung. 
Direkteinspritzende Dieselmotoren sind bereits seit vielen Jahren auf dem Markt. Neue 
Möglichkeiten der Verbrennungsgestaltung ergeben sich beim Dieselmotor, im 
Vergleich zur konventionellen Verteiler- oder Reiheneinspritzpumpe, aus dem Einsatz 
der Common-Rail- und Pumpe-Düse-Technik in Verbindung mit der elektronischen 
Kennfeldsteuerung. 
Mit der Kenntnis der die Akustik beeinflussenden Verbrennungsparameter ist es
möglich, zu einem frühen Zeitpunkt einer Brennverfahrensentwicklung Prognosen zum
akustischen Verhalten eines Motors zu machen. Im folgenden werden diese Parameter
erarbeitet, und zwar differenziert nach den verschiedenen Anteilen des
Verbrennungsgeräusches. Sie sollen unmittelbar aus den thermodynamischen
Messungen ermittelt werden können. Weiterführend wird ein Verfahren zur Bestimmung
der Verbrennungsgeräuschanteile entwickelt. Die Anwendung des Verfahrens erfolgt an
jeweils einem Beispiel für den direkteinspritzenden Otto- als auch den Dieselmotor. 
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2 Stand der Wissenschaft 
An einem Verbrennungsmotor treten neben dem eigentlichen Motorgeräusch einige
weitere Geräusche auf. Es wird dabei zwischen direkten und indirekten Geräuschen
unterschieden. Als direkte Geräusche werden die Strömungsgeräusche bezeichnet.
Diese treten an der Ansaug- und Abgasmündung sowie am Kühler-Lüfter auf. Die
indirekten Geräusche resultieren aus der Körperschallabstrahlung von Motor und
Abgasanlage. Daneben erfolgt eine Schwingungseinleitung in die Karosserie über die
Motor- und Getriebelagerungen, woraus Fahrzeuginnen- und -außengeräusche
resultieren (Abbildung 2-1) /1, 2/. 
 
Abbildung 2-1: Geräuschquellen von Verbrennungsmotoren /2/ 
Zur Untersuchung des Verbrennungsgeräusches eines Motors werden zunächst 
möglichst alle unerwünschten Geräuschanteile unterdrückt. Dazu werden
zweckmäßigerweise das Ansaug- und Auspuffmündungsgeräusch durch Herausführung 
der Zu- und Ableitungen aus dem Prüfstand eliminiert; der Kühler-Lüfter wird nicht 
montiert. Die Abstrahlung des Getriebegeräusches wird durch Kapselung stark 
reduziert. Somit werden hauptsächlich das mechanische Geräusch, einschließlich der 
Nebenaggregate, und das Verbrennungsgeräusch des Motors gemessen.  
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Das im Prüfstand gemessene Geräusch eines Verbrennungsmotors kann in das 
mechanische Geräusch, das Verbrennungsgeräusch sowie in das durch die 
Nebenaggregate verursachte Geräusch aufgeteilt werden. Das durch die Verbrennung 
verursachte Geräusch kann weiterhin in das direkte und das indirekte 
Verbrennungsgeräusch unterteilt werden. Sowohl das direkte als auch das indirekte 
Verbrennungsgeräusch sind durch den Verlauf des Zylinderdruckes beeinflussbar 
(Abbildung 2-2) /3/. 
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Abbildung 2-2: Geräuschanteile eines Verbrennungsmotors /3/ 
Das direkte Verbrennungsgeräusch wird durch die Wirkung des Verbrennungsdrucks 
auf die umgebende Motorstruktur verursacht. Es wird über einen äußeren und einen 
inneren Leitweg übertragen (Abbildung 2-3). Als äußerer Leitweg wird die unmittelbare 
Wirkung des Brennraumdruckes auf die Zylinderwand bezeichnet, als innerer Leitweg
die Leitung über Kolben, Pleuel und Kurbelwelle auf die Struktur. Der innere Leitweg ist 
im allgemeinen dominant. Dies wurde mehrfach an Prinzipversuchen mit Anregung des 
stehenden Motors durch einen Banger oder Shaker gezeigt /z.B. 12/. Das indirekte 
Verbrennungsgeräusch beinhaltet die zylinderdruckabhängige Stoßanregung von 
Kolben und Kurbelwelle. 
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Abbildung 2-3: Verbrennungsgeräuschleitwege /12/ 
Für Dieselmotoren ist das direkte Verbrennungsgeräusch meist dominant, während 
Ottomotoren einen höheren Anteil an indirektem Verbrennungsgeräusch haben. Die für 
Dieselmotoren typische Pegelüberhöhung des Motorgeräusches in der Teillast wird 
durch das direkte Verbrennungsgeräusch, bedingt durch den relativ hohen Zündverzug 
bei Teillast,  hervorgerufen. Mit steigender Motorlast nimmt das indirekte 
Verbrennungsgeräusch zu, aber auch in der Volllast kann das direkte 
Verbrennungsgeräusch eines Dieselmotors dominant sein (Abbildung 2-4).  
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Abbildung 2-4: Teilgeräusche des Dieselmotors (Prinzipskizze) 
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2.1 Verfahren zur Analyse des Verbrennungsgeräusches 
Im folgenden werden zunächst die Verfahren zur Trennung des mechanischen 
Geräusches vom Verbrennungsgeräusch sowie zur Trennung des direkten und 
indirekten Verbrennungsgeräusches beschrieben. Anschließend wird auf die 
Strukturübertragungsfunktion und auf einen Ansatz zur Abschätzung von 
Anregungsspektren eingegangen. 
2.1.1 Bestimmung des Verbrennungsgeräusches 
Beim Dieselmotor treten bedingt durch die Qualitätsregelung bereits bei Leerlast hohe 
Zylinderdrücke auf, beim konventionellen Ottomotor hingegen, bedingt  durch die 
Drosselung, nicht. Für den Ottomotor kann daher das unter Leerlastbedingungen 
abgestrahlte Geräusch der Summe aus mechanischem Geräusch und
Nebenaggregatgeräusch gleichgesetzt werden. Für den Dieselmotor ist dies nicht 
zulässig. 
Begrifflich vereinfachend werden im folgenden unter „mechanischem Geräusch“ alle von
der Motorlast unabhängigen Geräuschanteile, also das mechanische Geräusch und das
von den Nebenaggregaten abgestrahlte Geräusch, zusammengefasst. Zur Trennung
des Verbrennungsgeräusches vom mechanischen Geräusch werden in der Literatur
drei Verfahren für Dieselmotoren beschrieben /3/. Diese sind: 
· die Methode des kritischen Zylinderdruckpegels 
· der Auslaufversuch 
· der Schleppversuch 
Die Methode des kritischen Zylinderdruckpegels basiert auf der Annahme, dass in
jedem Frequenzbereich das mechanische Geräusch bei vorgegebener Drehzahl 
unabhängig von der Zylinderdruckanregung ist. Meist ist bei geringem 
Zylinderdruckpegel das mechanische Geräusch und bei hohem Zylinderdruckpegel das 
Verbrennungsgeräusch für den Luftschall pegelbestimmend. Der resultierende 
Motorgeräuschpegel verläuft hyperbelähnlich und nähert sich asymptotisch dem 
mechanischen Geräusch beziehungsweise dem Verbrennungsgeräusch an (Abbildung 
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2-5). Der Punkt, an dem das Verbrennungsgeräusch gleich dem mechanischen 
Geräusch ist, wird als kritischer Zylinderdruckpegel des betrachteten Frequenzbandes 
bezeichnet  /3, 4, 5/. 
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Abbildung 2-5: Schematische Darstellung der Geräuschanteile /3/ 
Zur experimentellen Ermittlung der Teilgeräusche wird bei konstanter Drehzahl der 
Verbrennungsablauf, beispielsweise durch Variation des Einspritzbeginns, beeinflusst. 
Der jeweilige Geräusch- bzw. Terzpegel wird als Summe des mechanischen 
Geräusches und des Verbrennungsgeräusches aufgefasst. Da der Pegel sich bei 
Reduktion der Verbrennungsanregung asymptotisch dem Wert des mechanischen 
Geräusches annähert (Abbildung 2-6), kann daraus der Pegel des mechanischen 
Geräusches, im dargestellten Beispiel etwa 78 dB(A), abgeschätzt werden. Dieses 
Verfahren ist nur mit einem geringen Aufwand verbunden, führt aber auch nur zu einer 
Abschätzung des mechanischen Geräusches. 
Bei den beiden anderen Verfahren wird der Vergleich zwischen gefeuertem und nicht 
gefeuertem Motorbetrieb gezogen. Zur Durchführung des  sogenannten Auslaufversuchs 
wird die Kraftstoffförderung bei Höchstdrehzahl schlagartig unterbrochen, die Drehzahl 
des dann ungefeuerten Motors sinkt im Laufe der nächsten Sekunden auf Null ab. Beim 
Schleppversuch wird der Verbrennungsmotor durch einen Elektromotor über die 
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Getriebeausgangswelle geschleppt. Hierbei ist auf ein dem gefeuerten Motor 
entsprechendes Temperaturniveau im Verbrennungsmotor zu achten, da wegen der 
sonst veränderten Laufspiele (z. B. im Hauptlager) die Vergleichbarkeit eingeschränkt 
ist. Der während des Auslaufens beziehungsweise des Schleppens abgestrahlte 
Luftschall wird dem mechanischen Geräuschanteil gleichgesetzt. Nachteil der 
Auslaufmethode ist, dass die Messungen wegen der schnell sinkenden Drehzahl 
instationär sind /3/. In beiden Fällen wird das Verbrennungsgeräusch durch 
intensitätsgerechte Differenzbildung zwischen gefeuertem und nicht gefeuertem Betrieb 
bestimmt. 
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Abbildung 2-6: Ermittlung des mechanischen Geräusches durch Variation 
des Einspritzbeginns /3/ 
Im Rahmen dieser Arbeit wurde das mechanische Geräusch aus Schleppversuchen 
ermittelt, sowohl beim Ottomotor als auch beim Dieselmotor. Das Schleppen des 
Ottomotors wurde erforderlich, wie später gezeigt wird, um zu einer Abschätzung des 
Strömungsgeräuschanteils als Schallabstrahlung des Ansaugkrümmers zu gelangen. 
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2.1.2 Trennung der Verbrennungsgeräuschanteile 
Zur Trennung des direkten und indirekten Verbrennungsgeräusches werden in der 
Literatur die Korrelations- und die Kohärenzmethode beschrieben /6, 7, 9/. Mit beiden 
Methoden wird der Anteil des direkten Verbrennungsgeräusches am 
Gesamtverbrennungsgeräusch bestimmt. Vereinfachend wird für den Dieselmotor in 
einigen älteren Literaturstellen das indirekte Verbrennungsgeräusch als unabhängig von 
der Last angenommen. Eine Anwendung der Korrelations- oder Kohärenzmethode ist 
dann nicht erforderlich. 
Die Korrelationsmethode macht sich die im Zylinderdruck auftretenden zyklischen 
Schwankungen von Arbeitsspiel zu Arbeitsspiel zunutze. Zur Bestimmung des direkten 
Verbrennungsgeräuschanteils werden zunächst den einzelnen Zylindern zugeordnete 
Zeitfenster (£ 720°KW / Zylinderzahl) unter Berücksichtigung der Schalllaufzeit vom 
Motor zum Mikrofon aus dem Luftschallsignal ausgeschnitten. Von diesen sowie von 
den Zylinderdrucksignalen werden für jeden Zylinder und jeden Zyklus Terzspektren 
errechnet. Trägt man die Luftschallterzpegel über den Zylinderdruckterzpegeln auf, so 
ergibt sich entsprechend der Anzahl der aufgenommenen Arbeitsspiele eine Vielzahl an 
Wertepaaren. Hiermit wird eine lineare Regression durchgeführt. Abbildung 2-7 zeigt an 
zwei Beispielen die sich ergebenden Punktehaufen, die Regressionsgrade und den 
ermittelten Korrelationskoeffizienten R. Dieser wird als Funktion der Frequenz 
dargestellt und bestimmt sich für jede Terz aus /46/: 
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 (Gleichung 2.1) 
i ist die Anzahl der aufgenommenen Arbeitsspiele. x und y sind die über alle Zyklen 
gemittelten Pegel der betrachteten Terz. Der Korrelationskoeffizient (-1 £ R £ 1) gibt an, 
wie gut die Wertepaare die Ausgleichsgerade annähern. Liegen alle Punkte exakt auf 
einer Geraden und hat diese eine positive Steigung, so wird R = 1, und ein eindeutiger 
Zusammenhang besteht zwischen x und y. In der hier beschriebenen Anwendung würde 
das Verbrennungsgeräusch ausschließlich aus direktem Verbrennungsgeräusch 
Stand der Wissenschaft  11
bestehen. Im Grenzfall R = 0 ist kein Zusammenhang zwischen Zylinderdruckanregung 
und Luftschallabstrahlung herstellbar, ein Motor hätte nur indirektes 
Verbrennungsgeräusch. 
 
Abbildung 2-7: Korrelationsmethode zur Bestimmung des direkten 
Verbrennungsgeräusches/7/ 
Bei der Kohärenzmethode wird ebenfalls der Grad  der Kausalität zwischen dem 
Brennraumdruck und dem Luftschall bestimmt /6, 46/. Die Motorstruktur wird dabei als 
Übertragungssystem aufgefasst. Das Eingangssignal entspricht dem Brennraumdruck 
und das Ausgangssignal dem Luftschall. Der Nutzanteil ist das direkte 
Verbrennungsgeräusch, während der Störanteil sowohl das mechanische Geräusch  als 
auch alle anderen Einflüsse beinhaltet. Das Übertragungssystem wird im Zeitbereich 
beschrieben durch die Sprungantwort h(t) und im Frequenzbereich durch die 
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Transferfunktion bzw. bei Betrachtung von Leistungsgrößen durch die quadrierte 
Transferfunktion |H|² = H*H. Die Kohärenz g2 berechnet sich aus den Leistungsspektren 
der Eingangs- und Ausgangsgrößen zu: 
yyxx
yx
GG
G
f
×
=
2
2 )(g  (Gleichung 2.2) 
Die Kohärenz kann Werte zwischen 0 und 1 annehmen, wobei der Wert 1 die beste 
Kohärenz darstellt, d. h. alle Anteile des Luftschallsignals können auf den 
Brennraumdruckverlauf als Anregung eindeutig zurückgeführt werden.   
 
 
Abbildung 2-8: Kohärenzmethode /6/ 
Sowohl bei der Korrelations- als auch bei der Kohärenzmethode wird mit Hilfe 
statistischer Methoden eine Aufteilung in Nutz- und Störanteil vorgenommen. Der 
Nutzanteil entspricht dem direkten Verbrennungsgeräusch, der Störanteil dem 
indirekten Verbrennungsgeräusch und dem mechanischen Geräusch.  Es wird in beiden 
Fällen die Methode der kleinsten Fehlerquadrate benutzt. Die Kohärenz g2 ist, bis auf 
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die Subtraktion der Mittelwerte bei der Korrelation, identisch zum Quadrat des 
Korrelationskoeffizienten R /46/.  
Das direkte Verbrennungsgeräusch wird durch Multiplikation der 
Korrelationskoeffizienten beziehungsweise der Kohärenzen mit der Schallintensität des 
Gesamtverbrennungsgeräusches für jede Terz bestimmt. Das indirekte 
Verbrennungsgeräusch wird bei diesen Methoden aus der Differenzbildung von 
Gesamtverbrennungsgeräusch und direktem Verbrennungsgeräusch als „Rest“ ermittelt.  
Unabhängig von der Korrelations- bzw. Kohärenzmethode wird in der Literatur ein 
phänomenologischer Ansatz zur unmittelbaren Bestimmung des indirekten 
Verbrennungsgeräusches angegeben. In /7/ wird gezeigt, dass der Pegel des indirekten 
Verbrennungsgeräusches bei Parametervariationen, zum Beispiel bezüglich 
Zündzeitpunkt oder Luftverhältnis, einen ähnlichen Verlauf hat wie die Größe 
„Spitzendruck x Hebelarm“ (Abbildung 2-9). Dabei ist der „Spitzendruck“ der maximale 
Gasdruck (Zünddruck) und „Hebelarm“ die horizontale Projektion der Kurbel zu diesem 
Zeitpunkt /7, 8/. 
 
Kurbelwinkel a 
[°KW n. UTH] 
Hebelarm 
Pleuel 
Kolben 
 
Abbildung 2-9: Ansatz „Spitzendruck x Hebelarm“ /7/ 
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2.1.3 Strukturübertragung 
Der Druckverlauf im Brennraum wird als Schallereignis aufgefasst, das auf dem 
Übertragungsweg zur Motoroberfläche um ein bestimmtes Maß gedämmt wird. Durch 
den Zylinderdruck werden lokal elastische Verformungen der Motorstruktur 
hervorgerufen, sie schwingt als Antwort in ihren Eigenschwingungen und überträgt diese
Körperschallschwingungen an die Motoroberfläche. Von der Motoroberfläche werden 
die Körperschallschwingungen als Luftschall abgestrahlt. Die Übertragungsfunktion, 
einschließlich der Luftschallabstrahlung bis zum Mikrofon und der A-Bewertung, ist ein 
Maß für die Filterwirkung der Motorstruktur. Vorraussetzung für die Anwendung ist, dass 
das System zeitinvariant, stabil und linear ist /4, 5, 6/. 
Die Strukturübertragungsfunktion kann aus der terzweisen Subtraktion des direkten 
Verbrennungsgeräuschpegels vom Verbrennungsdruckpegel bestimmt werden. Der 
direkte Verbrennungsgeräuschpegel wird dazu über die Korrelations- oder 
Kohärenzanalyse bestimmt. Ist die Übertragungsfunktion eines Motors bekannt, kann 
das direkte Verbrennungsgeräusch aus dem Brennraumdruckverlauf errechnet werden. 
Die A-bewerteten Strukturübertragungsfunktionen verschiedener Motoren haben einen
ähnlichen Verlauf mit einem Maximum üblicherweise im Frequenzband von 1 bis 3 kHz. 
Häufig wird mit „mittleren Übertragungsfunktionen“ gearbeitet. Eine wiederholt 
verwendete stellt z.B. die MFFR-Kurve (Mean Free Field Response) nach Russell dar 
/10/. Das AVL-Combustion-Noise-Meter verwendet ebenfalls eine mittlere 
Übertragungsfunktion (Abbildung 2-10). Diese entstammt einer Vielzahl von Messungen 
an LKW- und Traktor-Reihenmotoren und wird über eine Filterung des analogen 
Spannungssignals realisiert /11/. 
Die Übertagungsfunktion beinhaltet die in Abbildung 2-3 dargestellte Übertragung über 
einen äußeren und einen inneren Leitweg. 
Stand der Wissenschaft  15
250 500 1000 2000 4000 8000
-140
-130
-120
-110
-100
-90
 
Frequenz [Hz]
m
it
tl
e
re
s 
Ü
b
e
rt
ra
g
u
n
g
sm
a
ß
 [
d
B
]
 
Abbildung 2-10: AVL-Strukturübertagungsfunktion /11/ 
2.1.4 Föller-Abschätzung 
Von Föller wurde ein Verfahren zur Abschätzung des Anregungsspektrums einer 
Erregerkraft F entwickelt. Dabei wird der Zusammenhang zwischen den 
beschreibenden zeitlichen Größen: 
· der relativen Extrema der anregenden Kraft F 
· der relativen Extrema der 1. Ableitung der anregenden Kraft dF/dt 
· der relativen Extrema der 2. Ableitung der anregenden Kraft d2F/dt2  
und dem Frequenzspektrum im luftschallrelevanten Frequenzbereich hergestellt. Das 
Verfahren  wird  in  allgemeinen  bei  Verbrennungsmotoren  auf  den   Zylinderdruck 
angewendet /13, 14/. 
Dieser Ansatz zur Bestimmung der oberen Abschätzung der Zylinderdruckanregung 
liefert im doppelt logarithmischen Diagramm eine Anzahl mit 1/(wt)n abfallender 
Geraden, deren Lage aus den relativen Extremwerten des untersuchten Druckverlaufes 
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pmin/max, und seiner Ableitungen (dp/da)min/max und (d
2p/da2)min/max - hier über dem 
Kurbelwinkel und nicht über der Zeit formuliert - bestimmt wird: 
}))()((
1
);)()((
1
);(
1
;)({)( min2
2
max2
2
3minmax2minmax aawaaww
aw
d
pd
d
pd
d
dp
d
dp
pppMINp -S-S-= ò  
Die Dauer t des Kraftimpulses wird entsprechend einem Kurbelwinkelbereich von 180° 
eingesetzt, da ungefähr über diesen Kurbelwinkelbereich die Kraftanregung, d.h. 
Zylinderdrücke >> 1 bar, auftritt. Die jeweiligen Summen ergeben sich aus den 
Differenzen aller vorkommenden benachbarten Extremwerte des Druckverlaufes 
beziehungsweise seiner Ableitungen. Diese einzelnen Summen werden im folgenden 
mehrfach verwendet. Die Differenz des absoluten Maximums und Minimums ist bei für 
Verbrennungsmotoren typischen Zylinderdruckverläufen ungefähr gleich der Summe 
aller vorkommender benachbarter Extremwerte, es kann daher in guter Näherung 
folgende Vereinfachung angewandt werden: 
 
 
 
Das Abschätzspektrum (Abbildung 2-11) wird durch Geraden begrenzt, die im unteren 
Frequenzband aus dem Integral des zeitlichen Druckverlaufes und dem Zünddruck, mit 
steigender Frequenz aus der ersten und zweiten Ableitung des Druckverlaufes bestimmt 
werden. Das Integral des Druckverlaufes mündet bei der Abschätzung in eine 
Horizontale, die den Spitzendruck annähernde Gerade fällt in der doppelt 
logarithmischen Darstellung mit 20 dB/Dekade ab, die die erste Ableitung 
beschreibende mit 40 dB/Dekade und die die zweite Ableitung beschreibende mit 60 
dB/Dekade. Stückweise begrenzen diese Geraden das Anregungsspektrum nach 
oben. 
Diese Abschätzung des Anregungsspektrums geht von einer Kraftanregung aus, was
bei der unmittelbaren Zylinderdruckanregung auch vollständig zutrifft. Bei 
spielbehafteten Bauteilen und Wechsel des Richtungssinnes der Kraft geht der 
2
2
maxmin/min2
2
max2
2
maxmin/minmax
))()((
))()((
aaa
aaa
d
pd
d
pd
d
pd
d
dp
d
dp
d
dp
DÛ-S
DÛ-S
Stand der Wissenschaft  17
Kraftschluss jedoch kurzzeitig verloren, und es kommt nach dem Durchlaufen des 
Spiels zu einem Stoß, der dem Kraftverlauf überlagert ist. Der Stoß verursacht eine 
breitbandige Anregung. Bei Überlagerung einer Kraftanregung mit einem 
Stoßvorgang wird das resultierende Anregungsspektrum ab einer bestimmten 
Frequenz somit alleine durch den Stoßvorgang bestimmt (Abbildung 2-12). 
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Abbildung 2-11:  Föller-Abschätzverfahren  
Die Grundstruktur des Zylinderdruckverlaufes, die durch Zylinderfüllung, 
Brennfunktion und Hubgesetz bestimmt ist, kann mit diesem Abschätzverfahren
angenähert werden; die Feinstruktur des Zylinderdruckanregungsspektrums, die 
durch Resonanzerscheinungen innerhalb des Brennraumes geprägt ist, wird 
hierdurch nicht erfasst. Dies wird von Föller als Vorteil seines Abschätzverfahrens 
beschrieben, da der Detailreichtum von „Zufälligkeiten“ in den exakten Spektren es 
schwer mache, beim Vergleich verschiedener Spektren die wesentlichen 
Unterschiede herauszuarbeiten /6, 19/. 
ò
18 Verbrennungsgeräusch des direkteinspritzenden Hubkolbenmotors 
16 31 63 125 250 500 1000 2000 4000
140
160
180
200
220
Stossanregung
Kraftanregung
 
Frequenz [Hz]
P
e
g
e
l [
d
B
]
 
Abbildung 2-12:  Überlagerung einer Kraft- und Stoßanregung 
In einer Vielzahl von Veröffentlichungen wird der Zusammenhang zwischen den 
zeitlichen und den spektralen Größen des Zylinderdruckes experimentell nachvollzogen 
/z.B. 15 - 20/. Typischerweise an Dieselmotoren festgestellte Frequenzbereiche sind in 
Tabelle 2-1 dargestellt: 
òpda < 50 Hz 
p(a) 50 - 150 Hz 
dp/da 150 - 1000 Hz 
d2p/da2 > 1000 Hz 
Tabelle 2-1:  Zuordnung von Frequenzbereichen zu den Kenngrößen nach 
Föller 
Stand der Wissenschaft  19
2.2 Einflussparameter auf das Verbrennungsgeräusch 
Das Verbrennungsgeräusch kann prinzipiell durch zwei verschiedene Vorgehensweisen 
beeinflusst werden. Zum einen kann die Übertragungsfähigkeit der Struktur für die 
Verbrennungsanregung konstruktiv reduziert werden, zum anderen kann die 
Verbrennungsanregung selbst akustisch günstig gestaltet werden. Die jeweiligen 
Einflussmöglichkeiten und ihre Grenzen werden im folgenden aufgeführt. 
2.2.1 Konstruktive Maßnahmen 
Mit Hilfe konstruktiver Maßnahmen kann die Verbrennungsgeräuschübertragung und -
abstrahlung der Motorstruktur auf zwei verschiedene Arten reduziert werden /21, 22, 23/: 
· Durch Änderungen an der Motorstruktur im Sinne höherer Steifigkeit, die bei 
gleicher Anregung zu einer geringeren Schwingungsanregung der Motoroberfläche 
führen. 
· Durch Verringerung der Körperschallübertragung auf die abstrahlenden Oberflächen 
durch Entkopplung und durch Verringerung der Luftschallabstrahlung durch 
Kapselung. 
Diese Maßnahmen führen im allgemeinen auch zu einer Reduktion des mechanischen 
Geräusches. 
Ein günstigeres Übertragungsverhalten der Motorstruktur wird prinzipiell durch 
Vergrößerung der Masse m und der Steifigkeit c erreicht. Kombinierte Steifigkeits- und 
Masseänderungen können jedoch unterschiedliche Auswirkungen haben, die 
Vorhersage erfolgt typischerweise über akustische CAE-Methoden. Ziel dieser 
Maßnahmen ist eine Erhöhung der dynamischen Steifigkeit (~c/m). In der Praxis haben 
sich Maßnahmen wie zusätzliche Rippen, lokale Wandstärkenerhöhungen sowie 
Konturierungen und Aufschneidungen von Körperschallbrücken bewährt. 
20 Verbrennungsgeräusch des direkteinspritzenden Hubkolbenmotors 
Die Optimierung der Schwingungseigenschaften der kraftübertragenden Bauteile, 
speziell der Kurbelwelle, ist ein weiterer wichtiger Optimierungsansatz zur Reduktion 
des Verbrennungsgeräusches. Abbildung 2-13 zeigt einige typische Maßnahmen an 
Kurbelwellen /24, 44/. 
Fast alle Kurbelwellen sind mit Gegengewichten zum Massenausgleich bestückt, 
wodurch die Biege- und Starrkörperschwingungen reduziert werden. Durch eine 
möglichst hohe Überdeckung wird die Kurbelwelle insgesamt versteift. Durch akustische 
Optimierung der Haupt- und Pleuellagerspiele können die Übertragung der Gaskraft und 
das Auftreten von Stößen an diesen Stellen reduziert werden. Eine besondere 
Bedeutung kommt dabei dem Axiallager zu, da speziell die Axialschwingungen der 
Kurbelwelle häufig Geräuschprobleme verursachen. Das Axiallager sollte im 
Schwerpunkt des Kurbelwellen-Schwungrad-Systems angeordnet werden, dies 
entspricht bei Vierzylinder-Reihenmotoren dem 4. Hauptlager. 
 
Abbildung 2-13:  Konstruktive Maßnahmen an der Kurbelwelle 
Die Verwendung einer Stahl- statt Gusskurbelwelle führt zu einer Versteifung der 
Kurbelwelle. Ein Schwingungsdämpfer am freien Kurbelwellenende dient zur ‚Tilgung’ 
einer Resonanz der Torsions- oder Biegeschwingung. Durch ein flexibles Schwungrad 
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wird die Schwungradmasse biegeweich, aber torsionshart an die Kurbelwelle 
angekoppelt. Dadurch wird zum einen die Biegeeigenfrequenz des hinteren Teils der 
Kurbelwelle zu höheren Frequenzen verschoben und zum anderen die Anregung der 
Schwungradmasse durch den endständigen Zylinder reduziert. Eine Anbindung der 
Hauptlager aneinander durch einen Hauptlagerverbund oder einen Leiterrahmen
versteift den gesamten Bottom-End-Bereich. Steifigkeitsänderungen in axialer Richtung 
sind auch hier besonders wirksam. 
2.2.2 Verbrennungsanregung beim Dieselmotor 
Zur Reduzierung der Verbrennungsanregung von Dieselmotoren wird eine Vielzahl von 
Ansätzen in der Literatur genannt /z.B. 25-33/. Gemeinsames Ziel der verschiedenen 
Optimierungsansätze ist es, die zu Brennbeginn, also am Ende des Zündverzuges, 
eingebrachte Kraftstoffmenge klein zu halten. Folgende Maßnahmen zur Pegelreduktion 
im luftschallrelevanten Frequenzbereich werden beschrieben: 
· Voreinspritzung / Einspritzverlaufsformung 
· Erhöhung der Temperatur im Brennraum zu Brennbeginn 
o Abgasrückrührung 
o Ansaugluftvorwärmung 
o Keramikeinsätze im Kolben, Kolbenbodenauflagen 
· später Einspritzbeginn 
· Aufladung 
· Erhöhung des Verdichtungsverhältnisses 
· Erhöhung der Cetanzahl des Kraftstoffes 
Als weitere Maßnahmen, deren Modifikation zur Reduktion des 
Verbrennungsgeräusches beitragen können, werden genannt: 
· Einspritzdruck 
· Drall 
· Kolbenbodenform 
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Die wichtigste Einzelmaßnahme ist die Formung der frühen Phase der Einspritzung, 
zum Beispiel durch Voreinspritzung. Zeitlich vor der Haupteinspritzung wird in den 
Brennraum eine kleine Brennstoffmenge eingespritzt, was zu einer kürzeren 
Zündverzugszeit für die Haupteinspritzung führt. Die technische Umsetzung erfolgt 
mechanisch über Zweifederdüsenhalter oder über elektronisch gesteuerte 
Einspritzventile in Kombination mit Common-Rail- oder Pumpe-Düse-Systemen
/34, 35, 36/. 
Beim Zweifederdüsenhalter wird durch einen kleinen Nadelhub zu Beginn der 
Einspritzung eine geringe Kraftstoffmenge in den Brennraum eingebracht, erst danach 
wird über eine zweite, stärkere Feder der volle Querschnitt freigegeben. Der 
Zweifederdüsenhalter ist im besonders relevanten unteren Drehzahlbereich gut 
geeignet. Da die Drosselwirkung am Düsensitz sich mit steigender Drehzahl erhöht, 
schwindet hier der Vorteil mit steigender Drehzahl. Deutlich flexibler sind die 
elektronischen Einspritzsysteme. Mit diesen ist es möglich, Vor- und 
Haupteinspritzzeiten und -mengen dem jeweiligen Betriebszustand anzupassen. Durch 
die Voreinspritzung gelingt häufig eine Reduktion der Stickoxidemission, es ist jedoch 
mit Einbußen im Verbrauch und erhöhten Werten im Schwarzrauch zu rechnen /31/. 
Mit steigender Brennraumtemperatur wird die Zündverzugzeit reduziert. Das Ziel ist eine 
Temperaturerhöhung in der Teillast. Es werden eine Vielzahl an Vorschlägen gemacht, 
wie zum Beispiel Keramikeinsätze im Kolben, Kolbenbodenauflagen, 
Ansaugluftvorwärmung durch Einsatz einer Flammstartanlage, eines 
Abgaswärmetauschers oder Umgehung des Ladeluftkühlers in der Teillast sowie eine 
Erhöhung der Kühlmitteltemperatur. Auch durch die Erhöhung der Abgasrückführrate 
werden höhere Temperaturen von Ansaugluft und Brennraumwand erzielt. 
Durch die Lage des Einspritzbeginns wird die Zündverzugzeit beeinflusst. Mit einem
späteren Einspritzbeginn wird die Zündverzugzeit durch Erhöhung der Drücke und 
Temperaturen verkürzt. Eine Verschiebung des Einspritzbeginns reduziert das direkte 
Verbrennungsgeräusch im relevanten Bereich nach /31/ um 0,3 - 0,5 dB(A).  
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Die Aufladung führt mit steigender Last zu einer erhöhten Verdichtungstemperatur und 
zu einem höheren Kompressionsenddruck (bei gleichem Verdichtungsverhältnis). Beide 
Veränderungen haben eine kürzere Zündverzugzeit zur Folge. 
Die Anhebung des Verdichtungsverhältnisses führt zu höheren Temperaturen und 
Drücken am Ende der Verdichtung und damit einer Verkürzung der Zündverzugzeit, was 
eine spätere Einspritzung ermöglicht. Insgesamt wird dadurch eine Verringerung der 
Umsatzrate bei Brennbeginn erreicht, was zu einer Reduktion des 
Verbrennungsgeräusches und der Stickoxid- und Kohlenwasserstoffemission führt. Die 
Grenzen dieser Maßnahme werden durch die steigende mechanische Belastung, 
höhere Schwarzrauchzahlen und eine Verschlechterung des Wirkungsgrades bei zu 
später Einspritzung vorgegeben. 
Eine Erhöhung des Einspritzdruckes ermöglicht es, die Einspritzmenge in einer 
kürzeren Zeit und somit bei späterem Einspritzbeginn in den Brennraum einzubringen. 
Durch den hohen Einspritzdruck erfolgt andererseits eine Verbesserung der 
Strahlausbreitung und eine Intensivierung der Gemischbildung. Durch diese „scharfe“ 
Einspritzung wird während der Zündverzugzeit eine große Kraftstoffmenge aufbereitet. 
Nach /33/ überwiegt in der Volllast der positive Einfluss des späten Einspritzbeginns, in 
der Teillast erweist sich die „scharfe“ Einspritzung jedoch als nachteilig. 
Veränderungen am Drall und der Kolbenbodenform wirken sich auf Luftbewegung, 
Gemischbildung und Brennverlauf aus. Der Turbulenzgrad bei der Gemischbildung hat 
einen deutlichen Einfluss auf die Zündverzugzeit. Durch Erhöhung der Turbulenz wird im 
allgemeinen eine Reduktion des direkten Verbrennungsgeräusches erzielt. 
Die Auswirkungen einer Veränderung der Kraftstoffzusammensetzung wurden von 
mehreren Autoren untersucht. Die Cetanzahl des Kraftstoffes ist hierbei die 
entscheidende Einflussgröße. Mit steigender Cetanzahl steigt auch die Zündwilligkeit 
des Kraftstoffes, die Zündverzugzeit reduziert sich. In /32/ wird eine Reduktion des 
direkten Verbrennungsgeräuschpegels um 2 dB(A) bei Erhöhung der Cetanzahl von 50 
auf 54 beschrieben. 
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Alle diese Maßnahmen haben immer auch einen Einfluss auf den Verbrauch und die 
Emissionen. In den meisten Fällen geht eine Reduktion des Verbrennungsgeräusches 
mit niedrigerer Stickoxidemission einher, der Kraftstoffverbrauch und die Rußemission 
steigen aber an. Eine Abwägung der Parameter gegeneinander kann nur im Einzelfall 
erfolgen. 
2.2.3 Verbrennungsanregung beim Ottomotor 
Im Vergleich zum Dieselmotor gibt es beim Ottomotor nur eine geringe Anzahl an 
Veröffentlichungen zum Themengebiet „Verbrennungsanregung“. Bei modernen 
Ottomotoren gewinnt aber in zunehmendem Maße das durch die Verbrennung 
angeregte Geräusch an Bedeutung, weil einerseits beim Ottomotor die dominierenden 
mechanischen Geräuschanteile bereits eingehend analysiert und im Rahmen der 
wirtschaftlichen Möglichkeiten reduziert worden sind und andererseits durch die 
Entwicklung von thermodynamisch effizienteren Brennverfahren die 
Verbrennungsanregung infolge höherer Brenngeschwindigkeiten und damit steilerer 
Druckanstiege beim Ottomotor zunimmt. Konzepte wie Vierventiltechnik, variable 
Steuerzeiten oder Schaltsauganlagen tragen dazu bei. 
Bagende stellt in /25/ dar, dass auch beim Ottomotor die frühe Phase der Verbrennung 
für das Verbrennungsgeräusch entscheidend ist, und zwar die Dauer der 
Verbrennungsphase bis 50% Umsatz. Der zweite Teil der Verbrennung hat praktisch 
keinen Einfluss auf das Geräusch. Die Variation der 50%-Umsatzlage entspricht einer 
Verlagerung des Zündzeitpunktes. 
Die akustisch positiven Einflüsse folgender Parameter werden in der Literatur 
beschrieben /7, 8, 12, 21, 25, 37, 38/: 
· Verlagerung des Zündzeitpunktes nach spät 
· Abmagerung 
· Erhöhung der Abgasrückführung 
· Intensivierung der Zündung, Doppelzündung 
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Folgende weitere Maßnahmen, deren Richtung zur Reduktion des 
Verbrennungsgeräusches jedoch nicht prinzipiell angegeben werden kann, werden 
genannt: 
· Ladungsbewegung und Ventilsteuerzeiten 
· Brennraumgeometrie 
Haupteinflussparameter auf das ottomotorische Verbrennungsgeräusch sind der 
Zündzeitpunkt und das Luftverhältnis. Der thermodynamisch optimale Zündzeitpunkt liegt 
im allgemeinen früher als der akustisch optimale.  
Bei Variation des Luftverhältnisses können gleichzeitig akustische und 
thermodynamische Verbesserungen erzielt werden. Die Erhöhung des Luftverhältnisses 
bei Beibehaltung des Zündwinkels resultiert in geringeren Zylinderdruckgradienten und -
spitzendrücken sowie späteren Spitzendrucklagen. Dies wird teilweise durch den 
vorzuverlegenden Zündzeitpunkt wieder kompensiert. Die sich ergebende 
Entdrosselung führt zu einem deutlich sinkenden Kraftstoffverbrauch und zu sinkender 
Kohlenwasserstoffemission bei gleichzeitig verringertem direktem 
Verbrennungsgeräusch. Die Anwendung der Abmagerung setzt jedoch voraus, dass ein 
Fahrzeug mit einem Katalysator ausgerüstet wird, der Magerbetrieb verträgt. Beim 
konventionellen 3-Wege-Katalysator können die Stickoxide bei zu niedrigen 
Kohlenwasserstoffemission nicht reduziert werden /25, 37, 38/. 
Eine höhere Abgasrückführrate bewirkt, in Analogie zum Dieselmotor, eine Reduktion 
des Verbrennungsgeräusches. Sowohl die thermodynamischen als auch die 
akustischen Eigenschaften können durch eine höhere Abgasrückführrate verbessert 
werden /7/. 
Die Ladungsbewegung im Zylinder, d.h. Drall bzw. Tumble, hat einen Einfluss auf das 
Verbrennungsgeräusch. In /8/ wird der Tumble erhöht, was dort nur zu geringfügigem 
Anstieg des Verbrennungsgeräusches führte. 
In /37/ werden verschiedene Brennraumformen bezüglich Ihrer akustischen 
Auswirkungen untersucht. Die Brennräume unterscheiden sich in der Aufteilung des 
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Brennraumvolumens und der Anordnung der Ventile (parallel bzw. V-förmig). Prinzipiell 
werden bei einer Brennraumform, die zu einer langsamen Verbrennung führt, ein 
akustisch günstiges Verhalten und ein Anstieg des Kraftstoffverbrauches festgestellt. 
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3 Versuchsaufbau, Messtechnik und Datenanalyse 
Im folgenden wird zunächst der Versuchsaufbau beschrieben. Anschließend wird auf die 
verwendete Messtechnik und auf die Verfahren zur Analyse der Messergebnisse 
eingegangen. 
Die akustischen Experimente wurden in einem semi-schalltoten Akustik-Prüfstand 
durchgeführt. Wände und Decke sind mit Glasfaserkeilen verkleidet, die sicherstellen, 
dass Frequenzen oberhalb 100 Hz zu 99% bezüglich der Energie absorbiert werden. 
Der Boden ist schallhart ausgeführt. Die Versuchsträger werden als Motor-Getriebe-
Verbund mit ihren originalen Aggregatlagern in einem Prüfstandsgestell montiert, das 
wiederum auf einem schwingungsisolierten Fundament aufgebaut wird. Damit werden 
störende Einflüsse aus der Umgebung ausgeschlossen. Die Zu- und Rückleitungen aller 
für die Motorversorgung notwendigen Verbrauchs- und Betriebsstoffe sind ebenfalls 
schwingungstechnisch entkoppelt. Beeinflussungen durch das Ansaug- oder 
Auspuffmündungsgeräusch werden durch die Platzierung der Mündungen außerhalb des 
Prüfstands eliminiert. Der Prüfstand ist mit einer Gleichstrommaschine zum Schleppen 
des Motors und mit einer Wirbelstromleistungsbremse ausgestattet, die beide in einem 
separaten Technikraum stehen. Damit kann der Motor in beliebigen Last- und 
Drehzahlzuständen betrieben werden. Der Akustik-Prüfstand ist in Abbildung 3-1 
skizziert. 
Der Ottomotor wurde in einem kombinierten Akustik-Thermodynamik-Prüfstand 
untersucht. Der Dieselmotor wurde zunächst in einem konventionellen Akustikprüfstand, 
ohne thermodynamische Messtechnik, und anschließend in einem Thermodynamik-
Prüfstand untersucht.  
In dem kombinierten Thermodynamik-Akustik-Prüfstand sind das Kühlwasser und die 
Ansaugluft konditioniert. Mit dem Kühlwasser erfolgte die Regelung der Öltemperatur 
auf 90°C. Die Konditionierung der Ansaugluft erfolgt bei den Volllastuntersuchungen auf 
25°C und 1013 mbar. Die Untersuchungen im  konventionellen Akustikprüfstand 
erfolgten ohne Ansaugluftkonditionierung. Im Thermodynamik-Prüfstand sind Öl, Wasser 
und Ansaugluft konditioniert. 
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Die Untersuchungen wurden an zwei serienmäßigen 4-Zylinder-Reihenmotoren 
durchgeführt. Der direkteinspritzende Ottomotor arbeitet mit einem wandgeführten 
Brennverfahren und tumbleerzeugendem Einlasskanal. Der direkteinspritzende 
Dieselmotor ist mit einem Common-Rail-System ausgestattet, ist aufgeladen und 
ladeluftgekühlt. Beide Motoren haben eine Abgasrückführung. 
2
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    1 Motor-Getriebe-Verbund 
    2 Wirbelstromleistungsbremse 
    3 Schleppmotor 
    4 Schwingfundament 
    5 absorbierende Raumauskleidung 
Abbildung 3-1: Akustik-Prüfstand 
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Folgende Messgrößen wurden erfasst (Tabelle 3-1): 
 Ottomotor Dieselmotor 
  Akustik Thermo-
dynamik 
Dynamisch zeitbezogen:    
Zylinderdruck X X  
Schalldruck im Fernfeld X X  
Aggregatlagerbeschleunigungen X X  
Dynamisch kurbelwinkelbezogen: 
Zylinderdruck X  X 
Zündzeitpunkt X   
(Vor-) Einspritzbeginn / -dauer X  X 
Integral:    
Drehzahl X X X 
Leistung X X X 
Luftverhältnis X  X 
Ansaugluftmenge X  X 
Kraftstoffmassenstrom X  X 
Kohlenwasserstoffemission X  X 
Kohlenmonoxidemission X  X 
Stickoxidemission   X 
Rußemission  X  X 
Tabelle 3-1: Übersicht der erfassten Messgrößen 
Die Verknüpfung der zeitbezogenen Daten mit den kurbelwinkelbezogenen Daten 
erfolgte mittels Triggerung beider auf denselben unteren  Totpunkt des ersten Zylinders 
(freies Kurbelwellenende). Die verwendete Messtechnik sowie der prinzipielle 
Messaufbau sind im Anhang (Kapitel 9.2) genauer spezifiziert.  
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Aus den Messgrößen werden der effektive spezifische Kraftstoffverbrauch, 
leistungsbezogen die Abgasemissionen, das über vier Seiten gemittelte 
Motorgeräusch, die Schwingungsanregung an den Aggregatlagern und die 
Zylinderdruckanregungsspektren berechnet. 
Die Zylinderdruckanregungsspektren wurden schmalbandig, bezogen auf ein 
Arbeitsspiel und auf p0 = 2*10
-5 Pa, berechnet. Die Spektren werden intensitätsgerecht 
angegeben. Die Darstellung erfolgt in der drehzahlzugehörigen Frequenzauflösung. Die 
Zylinderdruckanregungsspektren fallen von niedrigen zu hohen Frequenzen hin um circa 
80 dB ab. Da das verwendete 12-bit Messsystem - mit 66 dB Dynamik (1 bit wird für 
das Vorzeichen benötigt) - nicht zur Erfassung der hohen Frequenzen ausreicht, wurde 
ein zweiter Kanal mit einem 400 Hz Hochpassfilter und einer verzehnfachten 
Aussteuerung zusätzlich aufgenommen. Dieser wird entsprechend ausgewertet und die 
Spektren werden, geschnitten bei ca. 600 Hz, zusammenkopiert, dadurch werden 20 dB 
Dynamik gewonnen. Die Angabe der Zylinderdruckgradienten dp/da und d2p/da2 erfolgt 
bezogen auf eine Kurbelwinkel-Schrittweite von 1°KW. 
Aus den gemessenen Luftschalldrücken werden A-bewertete Spektren berechnet. Die 
aus den Aggregatlagerlagerbeschleunigungen ermittelten Spektren werden unbewertet 
und bezogen auf 1 m/s2 angegeben. 
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4 Entwicklung  eines  Verfahrens  zur  Prognose  des  
Verbrennungsgeräusches 
Dem Verbrennungsgeräusch werden in dieser Arbeit alle Geräuschanteile eines Motors 
zugeordnet, die sich in Abhängigkeit der Last verändern. Dies sind das direkte und das 
indirekte Verbrennungsgeräusch, aber auch das vom Motor bzw. seinen Komponenten 
(insbesondere dem Ansaugsystem) abgestrahlte Strömungsgeräusch. Dieses wird 
nicht unmittelbar durch die Verbrennung verursacht, es ist aber dennoch von den 
Randbedingungen der Verbrennung, wie zum Beispiel der Last, abhängig 
(“verbrennungsbedingtes Geräusch”). 
Zur Trennung des direkten und indirekten Verbrennungsgeräusches werden häufig 
Korrelationsanalysen durchgeführt. Auf dieser Basis kann der direkte 
Verbrennungsgeräuschanteil bestimmt werden, und das indirekte 
Verbrennungsgeräusch wird gegenüber dem Gesamtverbrennungsgeräusch als “Rest” 
angenommen. Eine Strukturübertragungsfunktion für das direkte Verbrennungsgeräusch 
kann ermittelt werden. Die genaue Vorgehensweise wurde bereits in Kapitel 2.1 
beschrieben. 
Beim Dieselmotor ist das direkte Verbrennungsgeräusch häufig dominant und die 
Methode führt zu guten Ergebnissen. Wenn aber das direkte Verbrennungsgeräusch 
nicht dominant ist, aber auch nicht vernachlässigt werden kann, wird diese Methode 
ungenau. Ein Ansatz zur unabhängigen Bestimmung beider Geräuschanteile wäre 
wünschenswert, um zu gesicherten Ergebnissen zu gelangen. 
Im folgenden wird ein solcher Ansatz erarbeitet, wobei die Begriffe des direkten und 
indirekten Verbrennungsgeräusches keine Verwendung finden. Außerdem wird das von 
den luftdurchströmten Bauteilen  abgestrahlte Strömungsgeräusch zusätzlich in die 
Analyse einbezogen. Es ist speziell beim direkteinspritzenden Ottomotor wegen der 
hohen Volumenströme im entdrosselten Schichtbetrieb zu beachten, aber auch im 
Homogenbetrieb unter Volllastbedingungen und beim Dieselmotor können merkliche 
Strömungsgeräuschanteile auftreten. 
32 Verbrennungsgeräusch des direkteinspritzenden Hubkolbenmotors 
4.1 Trennung der verbrennungsbedingten Teilgeräusche 
Die Interpretation von direktem als krafterregtem und indirektem als stoßerregtem 
Verbrennungsgeräusch erfolgt in dieser Arbeit nicht. Der Dieselmotor erreicht höhere 
Spitzendrücke und hat typischerweise größere Umsatzraten und damit eine schnellere 
Verbrennung als der Ottomotor, wodurch eine größere Stoßanregung zu erwarten wäre. 
Dem Ottomotor wird im allgemeinen jedoch die höhere Stossanregung zugeordnet. 
Diese Bewertung resultiert daraus, dass beim Dieselmotor ein deutlicherer 
Zusammenhang zwischen Zylinderdruckanregungsspektrum und  Luftschallabstrahlung
festzustellen ist, erklärt das Verhalten aber nicht. 
Abbildung 4-1: Massen und Kräfte im Triebwerk 
 FG = Gaskraft 
FMh = Kraft der mit dem Kolben hin- 
und hergehenden Ersatzmasse 
FK = Kolbenkraft 
FS = Stangenkraft 
FN = Normalkraft 
Fr = Radialkraft 
FDreh = Drehkraft 
FMPr = Fliehkraft am Kurbelzapfen 
FPL = Pleuellagerkraft 
FMr = Kraft der mit dem Kurbelzapfen 
 rotierenden Ersatzmasse 
FGL = Grundlagerkraft 
 
mh = mit dem Kolben hin- und  
hergehende Ersatzmasse 
mr = mit dem Kurbelzapfen 
rotierende Ersatzmasse 
 
a = Kurbelwinkel 
b = Winkel zwischen Pleuel- und  
  Zylinderachse 
FG 
FK FS 
FMh FN 
FDreh 
Fr 
FMPr 
FPL 
FMr 
FGL 
mh 
mr 
a 
b 
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Die hier entwickelte Vorgehensweise beruht auf der Überlegung, dass neben der 
Gaskraft (Zylinderdruckanregung) eine Vielzahl weiterer Kräfte im Motor auftreten, die 
zum Teil andere zeitliche Verläufe haben, die Motorstruktur aber auch zu 
Körperschallschwingungen anregen.  
In Abbildung 4-1 sind die wichtigsten Kräfte dargestellt. Die Gaskraft FG wird durch den 
Druck im Brennraum verursacht und wirkt allseitig auf Zylinderkopf, Zylinderrohr und 
Kolben. Die Massenkraft FM resultiert aus der ungleichförmigen Bewegung von Kolben, 
Pleuel und Kurbelwelle. Die Kolbenkraft FK setzt sich sowohl aus der am Kolbenboden 
eingeleiteten Gaskraft FG, als auch aus der Massenkraft der hin- und hergehenden 
(Ersatz-)Masse des Kolbens FMh zusammen. Aus der Kolbenkraft entstehen die 
Stangenkraft FS und die Normalkraft FN.  
Durch die Normalkraft wird der Kolben senkrecht an der Zylinderwand abgestützt und 
führt bei seiner Auf- und Abbewegung noch eine zusätzliche Eigenbewegung quer zum 
Zylinder aus. So wechselt er beim oberen Totpunkt zwischen dem Verdichtungs- und
Expansionstakt mehr oder weniger abrupt die Anlageseite. Bei großem Laufspiel 
entstehen so harte Kolbenschlaggeräusche. Durch Desachsierung des Kolbenbolzens 
lassen sich diese Geräusche reduzieren.  
Durch Zerlegung der Stangenkraft FS in eine radiale und eine tangentiale Komponente 
bezüglich der Kurbel ergeben sich die Radialkraft Fr und die Drehkraft FDreh. Die 
Pleuellagerkraft FPL ist die Kraft, die direkt am Kurbelzapfen angreift. Die 
Grundlagerkraft FGL ist die am Hauptlager angreifende Kraft.  
Die auftretenden Kräfte lassen sich, ihrem charakteristischen Verlauf während der
Kompression und Expansion nach, in zwei Kategorien einteilen (Tabelle 4-1): 
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„Verlauf  wie Gaskraft“ „Verlauf wie Drehkraft“ 
Gaskraft FG 
Kolbenkraft FK  
Stangenkraft FS  
Radialkraft FR 
Pleuellagerkraft FPL 
Grundlagerkraft FGL 
Drehkraft FDreh 
Normalkraft FN 
Tabelle 4-1: Einteilung der Kräfte in charakteristische Gruppen 
Die prinzipiellen Unterschiede der Kraftverläufe über dem Kurbelwinkel sind 
exemplarisch aus dem Vergleich von Abbildung 4-2 für die Gaskraft und Abbildung 4-3 
für die Normalkraft zu erkennen. Die dargestellten Kraftverläufe wurden an einem 
direkteinspritzenden Ottomotor bei einer Drehzahl von 2000 min-1 und einem effektiven 
Mitteldruck von 2 bar bei geschichteter Betriebsweise ermittelt. 
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Abbildung 4-2: Gaskraftverlauf 
Beispiel: 
Ottomotor 
n = 2000 min-1 
pme = 2 bar 
geschichtet 
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Abbildung 4-3: Normalkraftverlauf 
In die Berechnung der Dreh- und Normalkraft geht, im Gegensatz zur Berechnung der 
Gaskraft, die Kurbelgeometrie ein. Die Drehkraft errechnet sich aus: 
 
b
ba
cos
)sin( +
×= KDreh FF   (Gleichung 4.1.1) 
Dabei ist a der Kurbelwinkel und b der Winkel zwischen Pleuel- und Kolbenachse. Die 
beiden Winkel sind über das Schubstangenverhältnis r/l miteinander verknüpft. 
Die drehkraftproportionalen Kräfte haben eine deutlich geringere Amplitude als die 
Gaskraft. Durch die Drehkraft werden die Torsionsschwingungen der Kurbelwelle 
verursacht. Diese Eigenschwingungen haben einen wesentlichen Anteil an der 
Körperschallentstehung und an der Anregung der Hauptlager /22, 41, 42, 43/. Somit 
müssen auch die drehkraftproportionalen Kräfte hinsichtlich ihrer akustischen 
Auswirkungen berücksichtigt werden. 
Alle Kräfte, die gas- und drehkraftproportionalen, regen die Bauteile des Motors in 
deren Eigenfrequenzen zu Schwingungen an. Dabei wird nicht explizit zwischen einer 
direkten Anregung durch die Kraft und einer Stoßanregung nach Spieldurchlauf 
benachbarter Bauteile unterschieden. Bei Stößen wird unterstellt, dass mit der den Stoß 
verursachenden Kraft linear auch der Stoßimpuls ansteigt, dass also beispielsweise ein 
linearer Zusammenhang zwischen Kolbennormalkraft und Kolbenstoß besteht. 
Beispiel: 
Ottomotor 
n = 2000 min-1 
pme = 2 bar 
geschichtet 
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Wird die hier vorgeschlagene Aufteilung des Verbrennungsgeräusches in einen 
gaskraftproportionalen Anteil und einen drehkraftproportionalen Anteil mit der in der 
Literatur beschriebenen Trennung in einen direkten und einen indirekten Anteil mittels 
der Korrelations- beziehungsweise Kohärenzmethode verglichen (Kapitel 2.1), so ist 
folgendes festzustellen: Eine hohe Korrelation beziehungsweise hohe Kohärenz 
zwischen den Terzen des Zylinderdruckanregungsspektrums und der 
Luftschallabstrahlung tritt bei einer Anregung durch die Normal- und Drehkraft nicht 
unbedingt auf, da diese Kräfte prinzipiell andere Verläufe zeigen als der
Zylinderdruck. Bei der Anregung durch die Gaskraft beziehungsweise hierzu 
proportionalen Kräften hingegen sind Korrelations- / Kohärenzwerte >> 0 zu erwarten, 
da das aus der Gaskraft berechnete Spektrum (bis auf einen konstanten Faktor) 
identisch ist mit dem Zylinderdruckanregungsspektrum. Zum Beleg dienen folgende 
Betrachtungen: 
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Abbildung 4-4: Verlauf der Kenngrößen für Dreh- und Gaskraft 
Als Beispiel wurde die l-Variation für den direkteinspritzenden Ottomotor bei einer 
Drehzahl von 2000 min-1 und 2 bar effektivem Mitteldruck sowie geschichteter
Betriebsweise gewählt. Hierfür wurden die Kenngrößen nach Föller sowohl für die 
Gaskraft, als auch für die Drehkraft ermittelt. Diese sind über dem Variationsparameter 
l in Abbildung 4-4 aufgetragen. Es ist zu erkennen, dass die Kenngrößen der Gaskraft 
(der Zylinderdruck pmax und dessen Druckgradient Dmin,max dp/da) bei Abmagerung
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abnehmen, die Kenngrößen der Drehkraft hingegen konstant bleiben (Gradient, Dmin,max 
d(FDreh/AK)/da) beziehungsweise ansteigen (Kraft, Dmin,max (FDreh/AK)). 
Ein Anstieg der Kenngrößen der Gaskraft korrespondiert mit einem Anstieg des 
Zylinderdruckanregungsspektrums (Kapitel 2.1.4). Daher treten bei einer durch die  
Gaskraft beziehungsweise proportionalen Kräften verursachten Schwingung 
Korrelations- und Kohärenzwerte >> 0 auf. Bei einer durch die Dreh- und Normalkraft 
verursachten Schwingung werden hingegen keine Korrelations- und Kohärenzwerte >> 0
auftreten, da diese nicht mit dem Zylinderdruckanregungsspektrum korrespondieren.
Somit würden durch die Drehkraft hervorgerufene Schwingungen entsprechend der in 
der Literatur beschriebenen Methoden zumindest zum Teil dem indirekten 
Verbrennungsgeräusch zuzuordnen sein, können aber nicht einer Stossanregung 
gleichgesetzt werden. 
Die Kräfte lassen sich wie gezeigt in zwei Gruppen einteilen. Die eine Gruppe von 
Kräften folgt dem Verlauf des Zylinderdruckes über dem Kurbelwinkel, das daraus 
resultierende Geräusch wird deshalb unter dem Begriff „Gaskraftgeräusch“ 
zusammengefasst. 
Die Gaskraft und alle gaskraftproportionalen Kräfte regen den Motor zu Schwingungen 
an. Die Anregung lässt sich, wie aus der Literatur bekannt, gut durch das 
Zylinderdruckanregungsspektrum beschreiben. Vereinfachend wurde hier die 
Gaskraftanregung in guter Näherung auf einen Zahlenwert aus dem Abschätzverfahren 
von Föller reduziert. Im luftschallrelevanten Frequenzbereich ist als Kenngröße für die 
Gaskraftanregung das Dmin/max dp/da geeignet. Diese Kenngröße ergibt für beide 
Motoren - im Vergleich zur Verwendung des Spitzendruckes, der 2. Ableitung bzw. 
Kombinationen aus den Kenngrößen - die beste Übereinstimmung zwischen
gemessenem und berechnetem Motorgeräusch. (Die Vorgehensweise zur Berechnung 
des Motorgeräusches wird im folgenden noch dargestellt.) 
Das aus der zweiten Gruppe von Kräften resultierende Geräusch, das aus der Anregung 
durch die Dreh - und Normalkraft entsteht, wird hier unter dem Begriff 
„Drehkraftgeräusch“ zusammengefasst. Zur Abschätzung seiner Anregung können 
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ebenfalls Kenngrößen nach Föller verwendet werden. Dies sind die Summe der 
Extremwerte der Drehkraft Dmin/max FDreh und die Ableitungen der Drehkraft nach dem 
Kurbelwinkel. Die besten Übereinstimmungen zwischen berechnetem und gemessenem 
Motorgeräusch wurden bei Verwendung der Kenngröße für die Drehkraft Dmin/max FDreh, 
und nicht bei Verwendung der Kenngrößen für die Drehkraftgradienten Dmin/max 
(dFDreh/da) beziehungsweise Dmin/max (d
2FDreh/da
2) festgestellt. Daher wurde die 
Kenngröße Dmin/max FDreh stellvertretend für die Wirkung der Drehkraft gewählt.  
Die Kenngröße Dmin/max FDreh bestimmt den unteren Frequenzbereich im Spektrum, der 
als Kraftanregung für den Luftschall - wegen des zu niedrigen Frequenzbereiches - nicht 
relevant ist. Der ermittelte Zusammenhang zwischen anregender Kraft und Geräusch 
spricht eher für das Auftreten von Stößen. Ein Anstieg der Extremwerte der Drehkraft 
korrespondiert jedoch im allgemeinen bei den hier untersuchten Motoren mit einem 
Anstieg der maximalen Kraftgradienten. Die Kenngrößen können daher nicht eindeutig 
bezüglich Ihrer Auswirkungen auf die verschiedenen Frequenzbänder getrennt werden.  
Als Näherung kann für die Drehkraft bei nicht zu großen Kurbelwinkeln 
FDreh ~ p × A × sin(a) (Gleichung 4.1.2) 
geschrieben werden. Dieser Ausdruck ist dem phänomenologischen Ansatz aus der 
Literatur zur Erfassung des indirekten Verbrennungsgeräusches („Spitzendruck * 
Hebelarm“) 
Indirektes Verbrennungsgeräusch ~ pmax × sin(apmax) (Gleichung 4.1.3) 
ähnlich /7/. Es bestehen somit teilweise Übereinstimmungen zwischen dem 
Drehkraftgeräusch und dem indirekten Verbrennungsgeräusch sowie zwischen dem 
Gaskraftgeräusch und dem direkten Verbrennungsgeräusch. Beim Gaskraftgeräusch 
wird mit der hier gewählten Definition jedoch keine Frequenzgleichheit zwischen 
Anregung und Luftschallabstrahlung mehr vorausgesetzt. 
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4.2 Bestimmung des Strömungsgeräusches 
Neben dem gas- und drehkrafterregten Verbrennungsgeräuschanteil ist zusätzlich das 
vom Ansaug- und Abgassystem abgestrahlte strömungsbedingte Geräusch als Teil des 
Verbrennungsgeräusches zu beachten, weil es von den Randbedingungen der 
Verbrennung, zum Beispiel der Last, abhängt. Es resultiert aus der 
Oberflächenabstrahlung der luftdurchströmten Bauteile, insbesondere der 
Ansauganlage. In dieser Arbeit wird deshalb unter dem Begriff „Verbrennungsgeräusch“ 
neben der unmittelbaren Anregung durch die Verbrennung auch das 
Strömungsgeräusch inbegriffen. 
Das Strömungsgeräusch als Teil des Verbrennungsgeräusches steht nur für den 
Ottomotor, bedingt durch dessen Lastregelung mittels Drosselklappe, über den 
Ansaugvolumenstrom in einem unmittelbaren Zusammenhang zur Motorlast. Beim 
Dieselmotor ist dieser prinzipielle Zusammenhang nicht gegeben, aber auch dort treten 
bei aufgeladenen Dieselmotoren in Abhängigkeit des Ladedruckes deutlich 
unterschiedliche Ansaugluftmengen auf. 
Beim direkteinspritzenden Ottomotor ist insbesondere unter Teillast im geschichteten 
Betrieb das Strömungsgeräusch relevant. Es treten hohe Luftvolumenströme (durch das 
magere Gemisch) in Kombination mit einer eher niedrigen Verbrennungsanregung auf. 
Hinsichtlich der Auswirkungen auf den Motorgeräuschpegel ist speziell der untere 
Drehzahlbereich von Interesse, da hier zusätzlich das mechanische Geräusch auf einem 
niedrigen Niveau liegt. 
Bei Abmagerung, beispielsweise auf ein Luftverhältnis von l = 2, resultiert im Vergleich 
zum stöchiometrischen Betrieb für einen Punkt gleicher Last und Drehzahl ein etwa 
doppelt so großer Ansaugvolumenstrom. Die Unterschiede im Volumenstrom sind auf 
der Abgasseite deutlich geringer, da die Abgastemperatur bei Abmagerung sinkt und 
der Massenstromanstieg (abhängig von l) teilweise kompensiert wird. Auch bei 
konventioneller, stöchiometrischer Betriebsweise treten bei hoher Last nicht zu 
vernachlässigende Strömungsgeräusche auf.  
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Die Bestimmung des Strömungsgeräusches wird im folgenden am Beispiel des 
Ottomotors dargestellt. Der Motor wurde dazu sowohl mit geöffneter, als auch mit 
geschlossener Drosselklappe geschleppt. Die Luftschallabstrahlung beim 
Schleppversuch mit geschlossener Drosselklappe wurde dem mechanischen Geräusch 
gleichgesetzt, da hierbei nur relativ geringe Luftvolumenströme auftreten. Die 
Luftschallabstrahlung beim Schleppversuch mit geöffneter Drosselklappe wurde der 
Summe aus mechanischem Geräusch und Strömungsgeräusch gleichgesetzt. Durch 
intensitätsgerechte Differenzbildung wurde daraus das Strömungsgeräusch ermittelt. 
Abbildung 4-5 zeigt ein Beispiel (2000 min-1). 
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Abbildung 4-5: Experimentelle Bestimmung des Strömungsgeräusches 
(Ottomotor, geschleppt) 
Der höhere Motorgeräuschpegel im Schleppversuch mit geöffneter Drosselklappe 
könnte – neben der Abstrahlung von Strömungsgeräuschen – auch aus einer höheren 
Schwingungsanregung der  Motorstruktur durch die höheren Zylinderdrücke resultieren. 
Zur Klärung dieser Frage wurden die Schleppversuche mit gekapseltem Ansaugsystem 
wiederholt. Durch die Kapsel wird das vom Ansaugsystem abgestrahlte Geräusch – 
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somit auch das Strömungsgeräusch – eliminiert, das vom Zylinderdruck verursachte und 
über die Motorstruktur abgestrahlte Geräusch wird jedoch weiterhin gemessen. Im 
Vergleich dieser Messungen mit denen ohne Ansaugkapsel liegen die Luftschall-
Terzpegel insgesamt etwas niedriger, beide Messungen mit gekapseltem 
Ansaugsystem - mit geöffneter und mit geschlossener Drosselklappe - liegen aber auf 
demselben Niveau. Die Auswirkung des höheren Kompressionsenddruckes bei 
steigenden Luftvolumenströmen auf die Akustik kann daher in guter Näherung 
vernachlässigt werden. 
Zur Bestimmung des Strömungsgeräusches des Dieselmotors wurde im 
Schleppbetrieb eine Blende auf der Saugseite zur Reduktion des 
Ansaugvolumenstromes eingebaut. Durch Differenzbildung zwischen dem dabei 
gemessenen Motorgeräuschpegel  mit dem im Schleppversuch ohne Blende 
ermittelten Pegel wurde analog zur Vorgehensweise beim Ottomotor über den 
Ansaugvolumenstrom der Strömungsgeräuschpegel ermittelt. 
Die Bestimmung des Strömungsgeräusches wurde bei allen Drehzahlen von 1000 min-1 
- 6000 min-1 mit einer Schrittweite von 1000 min-1 durchgeführt. Die größten 
Unterschiede im Motorgeräusch des Ottomotors zwischen den Schleppversuchen mit 
geöffneter und mit geschlossener Drosselklappe wurden bei 1000 min-1 mit circa
2 dB(A) ermittelt. Ab 4000 min-1 ist das Strömungsgeräusch des Versuchsträgers
vernachlässigbar, da der Strömungsgeräuschanteil am Motorgeräusch, bedingt durch 
das höhere mechanische Geräusch, zunehmend geringer wird.  Das Frequenzband 
des Strömungsgeräusches bei dem hier untersuchten Ottomotors wurde mit ca. 500 - 
3000 Hz ermittelt und entspricht damit einem auch für das Motorgeräusch typischen 
Frequenzbereich. 
Als Kenngröße zur Abschätzung des saugseitigen Strömungsgeräusches wird der 
Ansatz „Luftaufwand × Drehzahl“ gewählt, also eine dem Ansaugluftvolumenstrom 
proportionale Größe. Im folgenden wird der Zusammenhang zwischen dieser 
Kenngröße und dem Strömungsgeräuschpegel ermittelt: 
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Da sich die Schwingungsanregung von Ansaugkrümmern durch turbulente Strömungen 
nicht einfach physikalisch beschreiben lässt, wurden verschiedene empirische Ansätze 
erprobt, von denen sich bei den beiden hier untersuchten Versuchsträgern der 
quadratische Ansatz als beste Näherungslösung erwies (Abbildung 4-6). Dem in 
Schleppversuchen ermittelten Strömungsgeräuschpegel wird der Luftaufwand in der 
Volllast der jeweiligen Drehzahl zugeordnet. 
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Abbildung 4-6: Empirische Ermittlung des Zusammenhanges zwischen 
Ansaugvolumenstrom und Strömungsgeräuschpegel 
Wegen des stark zunehmenden Anteils des Störgeräusches (mechanisches Geräusch) 
bei hohen Drehzahlen ist das Strömungsgeräusch dort weniger signifikant. Deshalb 
wurde speziell für die beiden Drehzahlpunkte 1000 min-1 und 2000 min-1 auf 
bestmögliche Approximation Wert gelegt. Da die Pegeldifferenzen zwischen dem 
Schleppversuch mit geöffneter Drosselklappe (Strömungsgeräusch vorhanden) und mit 
geschlossener Drosselklappe (Strömungsgeräusch nicht vorhanden) bei den höheren 
Drehzahlen wegen des dominanten mechanischen Geräusches sehr gering werden, ist 
die Messgenauigkeit bezüglich des ermittelten Strömungsgeräuschpegels dort gering. 
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Für die Berechnung des dargestellten Vertrauensbereiches wurde die Annahme
getroffen, dass beide in die Berechnung des Strömungsgeräusches einfließenden 
Motorgeräuschpegel - also der Schleppversuche mit geöffneter und mit geschlossener 
Drosselklappe - mit einem Messfehler von 0,1 dB(A) behaftet sind. Der 
Vertrauensbereich wird daher mit zunehmender Dominanz des mechanischen 
Geräusches gegenüber dem Strömungsgeräusch größer. 
Zur Begründung des empirisch ermittelten quadratischen Zusammenhanges dienen die 
folgenden Betrachtungen:  
Für einfache Geometrien kann gezeigt werden, dass die von der Oberfläche eines 
durchströmten Körpers abgestrahlte Schallleistung proportional zur anregenden 
Schallleistung des strömenden Mediums ist /45/. Für hinreichend lange, durchströmte 
Rohre gilt: 
 
at
t
+
= anregungtabgestrahl PP  (Gleichung 4.1.4) 
Dabei ist a der Schallabsorptionsgrad des strömenden Mediums an der Rohrwand und 
t der Schalltransmissionsgrad des Rohres. Die Schallleistung ist das Produkt aus 
Schallintensität und durchschallter Fläche unter der Vorraussetzung einer gleichmäßig 
verteilten Schallintensität. 
Das von einer Unterschallströmung erzeugte Schallfeld kann aus einer Verteilung von
Elementarstrahlern mit Monopol-, Dipol- und Quadrupolcharakter aufgebaut werden. Als 
Monopolquellen werden Strahler bezeichnet, bei denen ein zeitlich veränderlicher 
Volumenfluss für die Schallentstehung verantwortlich ist, z.B. eine pulsierende 
Strömung. Dipolquellen sind Strahler, bei denen im Raummittel zu keiner Zeit Volumen 
zugeführt wird, bei denen jedoch Wechselkräfte, zum Beispiel an der Oberfläche 
angeströmter Körper, vorhanden sind, die durch Wirbelablösungen oder durch 
Ungleichmäßigkeiten der Anströmung verursacht werden. Falls sich, wie das bei freien 
Schallquellen der Fall ist, auch alle Wechselkräfte kompensieren, haben die 
Schallquellen Quadrupolcharakter /45/. 
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Die in Tabelle 4-2 angegebenen Geschwindigkeitsabhängigkeiten resultieren aus 
Dimensionsbetrachtungen basierend auf der Lighthillschen Gleichung. Lighthill formuliert 
die Wellengleichung für durch Unterschallströmungen erzeugte Schallfelder. 
 Dimension der Strömung 
 n = 1 n = 2 n = 3 
Monopol (Volumenfluss) P ~ v2rc P ~ v3r P ~ v4r/c 
Dipol (Wechselkraft) P ~ v4r/c P ~ v5r/c2 P ~ v6r/c3 
Quadrupol (freie Wirbel) P ~ v6r/c3 P ~ v7r/c4 P ~ v8r/c5 
Tabelle 4-2: Schallleistung von Elementarquellen 
Schallgeschwindigkeit c und Dichte r können in der Saugstrecke bis zur Drosselklappe 
sowie zwischen Drosselklappe und Motoreinlass in guter Näherung als konstant 
angesehen werden. Der Ansaugvolumenstrom V&  steht in linearem Zusammenhang zur 
Strömungsgeschwindigkeit v. Die zum Strömungsgeräusch beitragenden Anteile, die 
aus einer Abstrahlung vor beziehungsweise nach der Drosselklappe resultieren, werden 
demnach vornehmlich durch den Volumenfluss mit n = 1 angeregt, da hier der empirisch 
ermittelte quadratische Zusammenhang zwischen Schallleistung und Volumenstrom 
dominiert ( 2v&  ~ v2rc). 
Über die Drosselklappe hinweg wird der Druck p im System reduziert, die Dichte ist 
hierbei nicht konstant. Aus der idealen Gasgleichung folgt, dass sich die Dichte r bei 
konstanter Temperatur T proportional zum Druck p verhält. Aus der 
Kontinuitätsgleichung resultiert ein umgekehrt proportionaler Zusammenhang zwischen 
Strömungsgeschwindigkeit und Dichte. Somit ergibt sich bei Anregung über die 
Drosselklappe ein quadratischer Zusammenhang bei Anregung durch den Volumenfluss 
mit n = 2 ( 2v& ~ v3r). In der Realität kann es auch zu einer Überlagerung verschiedener 
Anregungen, etwa des Monopolstrahlers mit n = 1 ... 3 und des Dipols mit n = 1 
kommen. 
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4.3 Bestimmung von Wichtungsfunktionen für die Teilgeräusche 
In den vorangegangenen Kapiteln wurden die verschiedenen Anteile der 
Verbrennungsgeräuschanregung erläutert, und es wurden Kenngrößen zur 
Beschreibung der Anregung der Teilgeräusche angegeben. In diesem Abschnitt wird 
nun für jede dieser Kenngrößen eine Wichtungsfunktion ermittelt. Durch Multiplikation 
der jeweiligen Kenngröße mit der zugehörigen Wichtungsfunktion können daraus die 
Teilgeräusche - also das Strömungsgeräusch, das Gas- und das Drehkraftgeräusch -
prognostiziert werden. Dies kann bei den in der Literatur beschriebenen Methoden 
bisher nur für das direkte Verbrennungsgeräusch geschehen. 
Die Berechnung der Wichtungsfunktionen für die Gas- und Drehkraftanregung sowie für 
die Strömungsanregung erfolgt auf Terzbasis. Den Berechnungsgang zeigt Abbildung 
4-7. Aus Messungen im Akustikprüfstand ist der Geräuschpegel des Motors - als
Summe der Geräuschanteile Mechanik, Gaskraft, Drehkraft und Strömung - bekannt. 
Durch intensitätsgerechte Subtraktion des Motorgeräusches im Schleppbetrieb mit 
geschlossener Drosselklappe - also des mechanischen Geräusches - wird daraus das
„verbrennungsbedingte Geräusch“ ermittelt. Dies setzt sich aus Gaskraft-, Drehkraft-
und Strömungsgeräuschanteil zusammen.  
Im nächsten Schritt wird das Strömungsgeräusch eliminiert. Hierzu wird das 
Strömungsgeräusch des betrachteten Betriebspunktes durch Interpolation aus dem 
maximalen Strömungsgeräusch bestimmt: Dem zuvor ermittelten Strömungsgeräusch 
bei der Drehzahl 1000 min-1 (Kapitel 4.2) wird die Kenngröße „Luftaufwand × Drehzahl“ 
der Volllast bei 1000 min-1 zugeordnet. Für jede Terz wird das Strömungsgeräusch 
durch diese Kenngröße dividiert. Ergebnis sind Wichtungsfaktoren für die 
Strömungsanregung. Ihre Darstellung über der Frequenz ergibt die Wichtungsfunktion. 
Anschließend kann für einen beliebigen Betriebspunkt das Strömungsgeräusch durch 
Multiplikation der so ermittelten Wichtungsfunktion mit der Kenngröße „Luftaufwand × 
Drehzahl“ abgeschätzt werden. Das so ermittelte Strömungsgeräusch wird 
intensitätsgerecht vom Verbrennungsgeräusch subtrahiert, woraus das eigentliche 
Verbrennungsgeräusch - mit seinen gaskraft- und drehkrafterregten Teilgeräuschen -
resultiert. 
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Auch für die Teilgeräusche „Gaskraft“ und „Drehkraft“ sind Kenngrößen in den 
vorangegangenen Kapiteln hergeleitet worden. Unter den Voraussetzungen  
· dass die Motorstruktur ein lineares Übertragungssystem ist 
· dass das so bestimmte Geräusch aus keinen weiteren Anteilen außer dem Gaskraft- 
und der Drehkraftgeräusch besteht 
kann zur Quantifizierung der beiden Teilgeräusche Gaskraft und Drehkraft folgender 
Gleichungsansatz verwendet werden: 
  Kenngröße Gaskraft (Dmin/max dp/da) ×  Drehzahl (n) ×  Wichtungsfunktion K1 
 + Kenngröße Drehkraft (Dmin/max FDreh) ×  Drehzahl (n) ×  Wichtungsfunktion K2 
 = Schalldruck des Verbrennungsgeräusches 
        (Gleichung 4.3.1) 
Durch die Multiplikation mit der Drehzahl n wird berücksichtigt, dass die für das 
Verbrennungsgeräusch relevante Anregung mit steigender Drehzahl häufiger auftritt.
Zum Beispiel führt eine Verdopplung der Drehzahl bei auf Kurbelwinkelbasis
konstantem Zylinderdruckverlauf - und somit konstanten Kenngrößen für die
Gaskraftanregung und die Drehkraftanregung - zu einem Anstieg des intensitätsgerecht
bestimmten Zylinderdruckanregungsspektrums um 6 dB. 
Gleichung  4.3.1  wird  für eine Vielzahl von Betriebspunkten und jede Terz aufgestellt. 
Die Kenngrößen Dmin/max dp/da und Dmin/max FDreh, die Drehzahl und das 
Verbrennungsgeräusch  sind  für  jeden dieser Betriebspunkte bekannt. Damit wird ein 
- bei mehr als zwei Betriebspunkten überbestimmtes - Gleichungssystem aufgestellt
und nach der Methode der kleinsten Fehlerquadrate daraus die bestmögliche 
Approximation für die beiden Wichtungsfaktoren K1 und K2 jeder Terz bestimmt. 
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Abbildung 4-7:  Bestimmung der Wichtungsfunktionen 
Nachdem die Wichtungsfunktionen für die einzelnen Teilgeräusche, aufbauend auf 
akustischen Messungen, bestimmt worden sind, ist es nun möglich, aus den 
thermodynamischen Kenngrößen - ohne weitere akustische Messungen - das 
Motorgeräusch bei anderen Betriebspunkten und Einstellungen näherungsweise zu 
bestimmen. Abbildung 4-8 zeigt die Vorgehensweise zur Bestimmung der 
Teilgeräusche und zur Berechnung des Motorgeräusches. Durch Multiplikation der 
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jeweiligen Kenngröße mit den Wichtungsfunktionen, bezogen auf p0 = 2·10
-5 Pa, 
Quadrieren, Logarithmieren und mit 10 Multiplizieren erhält man terzaufgelöst die 
Schalldruckpegel der jeweiligen Teilgeräusche. Durch intensitätsgerechte Addition aller 
verbrennungsbedingten Teilgeräusche und des mechanischen Geräusches wird daraus 
das Terzspektrum des Motorgeräusches bestimmt. 
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Abbildung 4-8: Bestimmung der Geräuschanteile 
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In Abbildung 4-9 sind die Wichtungsfunktionen K1, K2 und K3 für den 
direkteinspritzenden Ottomotor aufgetragen. Höchste Pegel des gaskraftverursachten 
Geräusches zeigen sich im Frequenzband 500 - 2000 Hz. Die Drehkraftanregung wirkt 
sich insbesondere auf das etwas höhere Frequenzband von 1000 - 4000 Hz aus. Das 
Strömungsgeräusch tritt, wie bereits dargestellt, insbesondere im Frequenzband 500 - 
3000 Hz auf. 
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Abbildung 4-9: Wichtungsfunktionen K1, K2, K3 des direkteinspritzenden 
Ottomotors 
Abbildung 4-10 zeigt an einem Beispiel die ermittelten Schallintensitätspegel des
untersuchten direkteinspritzenden Ottomotors bei einer Drehzahl von 2000 min-1 und 
Volllast sowie zum Vergleich die gemessenen Motorgeräuschpegel. Man erkennt, dass 
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die berechneten Pegel mit den gemessenen gut übereinstimmen. Im 
pegelbestimmenden Frequenzbereich um 1-2 kHz dominieren das mechanische 
Geräusch und das Drehkraftgeräusch. Das Strömungsgeräusch bestimmt den 
Frequenzbereich um 500 Hz. Oberhalb von 2 kHz wird das Motorgeräusch von der 
Mechanik, der Drehkraft und auch von der Strömung bestimmt. Das Gaskraftgeräusch  
ist in der Volllast nicht dominant. 
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Abbildung 4-10: Beispiel der Geräuschzusammensetzung des 
direkteinspritzenden Ottomotors  (n = 2000min-1, Volllast) 
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4.4 Prognose der Schwingungsanregung an den Aggregatlagern 
Für das Fahrzeuginnengeräusch ist zusätzlich zum luftschallgetragenen Anteil die 
Schwingungsanregung an den Aggregatlagern von Bedeutung. Während für den 
Luftschall der Frequenzbereich von ungefähr 0.5 - 4 kHz dominant ist, ist für die
Schwingungsanregung an den Aggregatlagern der Frequenzbereich  deutlich unterhalb 
1 kHz maßgeblich. 
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Abbildung 4-11: Bestimmung der Schwingungsanregung der Aggregatlager 
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Das hier entwickelte Verfahren zur Prognose des Verbrennungsgeräusches ist auch für 
Schwingungsanregung anwendbar. Es gelten folgende Annahmen: 
· Die Schwingungen an den Aggregatlagern werden nicht vom Ansaugvolumenstrom 
beeinflusst. 
·   Die Gaskraftanregung wird durch den Spitzendruck pmax – der näherungsweise
proportional der Summe der Extremwerte des Gaskraftverlaufes Dmin/max FGas ist - 
beschrieben. Diese Kenngröße repräsentiert den unteren, hier relevanten 
Frequenzbereich. 
· Die Drehkraftanregung wird durch die Summe der Extremwerte des 
Drehkraftverlaufes über dem Kurbelwinkel Dmin/max FDreh beschrieben. 
Die Anwendung des Verfahrens erfolgt bei derselben Drehzahl, bei der auch die 
Wichtungsfunktionen für die einzelnen Teilgeräusche bestimmt wurden. Die 
Schwingungsanregung der Aggregatlager wird – bedingt durch den niedrigen 
relevanten Frequenzbereich - durch die Motorordnungen geprägt. Mit veränderter 
Motordrehzahl verschieben sich daher die angeregten Frequenzbereiche. Diesem 
Verhalten können aber die verwendeten Wichtungsfunktionen, anhand derer jeder 
Terzmittenfrequenz ein Multiplikator zugewiesen wird, nicht Rechnung tragen. 
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Abbildung 4-12: Bestimmung der Bewertungsgrößen für die 
Aggregatlagerschwingungen 
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Das sich daraus ergebende Vorgehen zur Bestimmung der Schwingungsanregung der 
Aggregatleger ist in Abbildung 4-11 dargestellt. Die Ermittlung der Wichtungsfaktoren 
für die Gaskraft- und die Drehkraftanregung erfolgt wiederum nach der Methode der 
kleinsten Fehlerquadrate (Abbildung 4-12). 
In Abbildung 4-13 wird am Beispiel des direkteinspritzenden Ottomotors der Vergleich 
zwischen den berechneten und den als Beschleunigungen gemessenen 
Schwingungsanregungen gezogen. Die Daten gelten für das frontseitige Lager bei einer 
Drehzahl von 2000 min-1 und Volllast, und zwar für die drei Achsrichtungen (axial = 
Kurbelwellenachse). Dargestellt sind die Terzspektren der in die Karosserie 
eingeleiteten Schwingungen. Diese beziehen sich auf die Motorseite des Lagers in der 
Nähe des Gummielementes. Es besteht eine gute Übereinstimmung zwischen 
Berechnung und Messung. 
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Abbildung 4-13: Beispiel der Schwingungsanregung am frontseitigen 
Aggregatlager des direkteinspritzenden Ottomotors 
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5 Verbrennungsgeräusch des direkteinspritzenden 
Ottomotors 
Im folgenden sind die Ergebnisse der Untersuchungen am direkteinspritzenden 
Ottomotor dargestellt. Die Parameter Last, Drehzahl, homogene / geschichtete 
Betriebsweise, Zündzeitpunkt, Ansteuerende, Luftverhältnis, Abgasrückführrate und 
Raildruck wurden variiert. Unter ‚Ansteuerende‘ wird das Ende der Ansteuerung der 
Kraftstoffeinspritzung verstanden. Für direkteinspritzende Ottomotoren ist das 
Ansteuerende wichtiger als der Einspritz- bzw. Ansteuerbeginn. 
Neben den Motorgeräuschpegeln und den Anteilen des Verbrennungsgeräusches 
wurden auch die spezifischen Kraftstoffverbräuche und die Kohlenwasserstoffemission 
gemessen. Die Geräuschanteile wurden unter Verwendung des im vorangegangenen 
Kapitel hergeleiteten Prognoseverfahrens ermittelt. Die Wichtungsfunktionen für die 
einzelnen Teilgeräusche wurden basierend auf Last- und Drehzahlvariationen ermittelt 
und werden hier jetzt auf die Parametervariationen angewandt. Zur Darstellung der
Genauigkeit des erarbeiteten Prognoseverfahrens wird immer der Vergleich zwischen 
den berechneten und den gemessenen Motorgeräuschpegeln dargestellt. 
5.1 Last- und Drehzahleinfluss 
Die in Abbildung 5-1 dargestellten Pegelverläufe des Motorgeräusches bei Volllast 
beziehen sich auf serienmäßiges Motormanagement. Im oberen Teilbild sind die über 
vier Mikrofone gemittelte Motorgeräuschpegel dargestellt. Die berechneten Pegelwerte 
geben die Messergebnisse in guter Näherung wieder. Die größte Abweichung zwischen 
Berechnung und Messung tritt bei einer Drehzahl von 3000 min-1 auf, die Differenz 
beträgt hier 1,5 dB(A). 
Im unteren Teilbild sind die prozentualen Anteile am Verbrennungsgeräusch 
aufgetragen. Diese wurden aus den berechneten Pegeln der einzelnen Teilgeräusche 
intensitätsgerecht bestimmt. Insgesamt ändern sich die Geräuschanteile mit der 
Drehzahl nur geringfügig. Den größten Anteil von circa 50% am Verbrennungsgeräusch 
hat unter Volllastbedingungen die Drehkraftanregung. Das Strömungsgeräusch trägt mit 
ca. 30% zum Pegel bei. Diese beiden Teilgeräusche würden nach der 
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Korrelationsmethode überwiegend zum indirekten Verbrennungsgeräusch 
zusammengefasst. Dies entspräche einem Anteil des indirekten 
Verbrennungsgeräusches von » 80%, was ein typisches Ergebnis für einen Ottomotor in 
der Volllast ist. 
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Abbildung 5-1: Motorgeräusch bei Volllast 
In Abbildung 5-2 sind im oberen Teilbild die Pegelverläufe des Motorgeräusches bei 
Variation der Last mit einer Drehzahl von 2000 min-1 dargestellt. Die Messungen 
wurden ebenfalls mit serienmäßigem Motormanagement durchgeführt. Die berechneten 
Motorgeräuschpegel stimmen ab einer Last von 3 bar effektivem Mitteldruck sehr gut 
mit den gemessenen Pegeln überein, lediglich in der unteren Teillast treten Differenzen 
zwischen Rechnung und Messung von maximal 1,5 dB(A) auf. 
Zunächst fällt eine leichte Überhöhung des Motorgeräuschpegels bei 3 und 4 bar 
effektivem Mitteldruck auf. Diese resultiert, wie im unteren Teilbild zu erkennen ist, 
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insbesondere aus dem Strömungsgeräuschanteil. Die Teilgeräuschpegel der Gas- und 
Drehkraftanregung steigen in diesen Betriebspunkten ebenfalls leicht an. Ursache für den
Anstieg dieser Teilgeräusche ist, dass der Motor in diesen beiden Punkten geschichtet 
betrieben wurde, in den anderen Lastpunkten lag eine homogene Brennstoff-Luft-
Mischung im Brennraum vor. 
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Abbildung 5-2: Motorgeräusch bei 2000 min-1 - Lastschnitt 
Der Strömungsgeräuschanteil nimmt mit steigender Last zu, bei dem hier dargestellten 
Lastschnitt bei einer Drehzahl von 2000 min-1 von ca. 5 % bei Leerlast auf ca. 30 % bei 
Volllast. Der drehkrafterregte Geräuschanteil wird mit steigender Last ebenfalls etwas 
größer. Der Anteil der Gaskraftanregung reduziert sich mit der Last etwas. Diese 
Reduktion des gaskrafterregten Anteils resultiert aus dem Anstieg des 
drehkrafterregten Geräusches und des Strömungsgeräusches, sein Absolutwert bleibt 
jedoch ungefähr konstant. 
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5.2 Einfluss der Betriebsweise 
Abbildung 5-3 zeigt für vier verschiedene Betriebsweisen gemittelte 
Zylinderdruckverläufe im p-a-Diagramm und im p-V-Diagramm sowie den spezifischen 
Kraftstoffverbrauch für einen Teillastbetriebspunkt mit 2 bar effektivem Mitteldruck bei 
einer Drehzahl von 2000 min-1. Zündzeitpunkt und Ansteuerende wurden mit einem 
Applikationssteuergerät für die jeweilige Betriebsweise hinsichtlich des spezifischen 
Kraftstoffverbrauches optimiert. Die Untersuchungen erfolgten ohne Abgasrückführung. 
Der Betrieb mit Applikationsteuergerät wird hier als ‚gesteuerter Betrieb‘ – im 
Gegensatz zum ‚Serienbetrieb‘ mit serienmäßigem Motormanagement –  bezeichnet. 
Basis des folgenden Vergleiches ist der homogen-stöchiometrische Betrieb. Im 
homogen-mageren Betrieb bei l = 1,2 wird das Verbrauchsoptimum bei Variation des 
Luftverhältnisses erreicht – mit für jedes Luftverhältnis verbrauchsoptimiertem 
Zündzeitpunkt und Ansteuerende. Dieser Betriebspunkt wurde zum Vergleich 
hinzugezogen. Der Verbrauchsvorteil beträgt 4 %, der Zünddruck steigt nur um 0,5 bar 
an. Eine weitere Abmagerung bei geschichteter Betriebsweise mit l = 2 führt zu einer 
Gesamtreduktion des Verbrauches um fast 8 % bei gleichzeitigem Anstieg des 
Zünddruckes um 54 %. Der Verbrauchsvorteil resultiert, wie im p-V-Diagramm zu 
erkennen ist, insbesondere aus kleineren Ladungswechselverlusten. Bei einem 
Luftverhältnis von l = 2,8 wird der Motor nahezu ungedrosselt betrieben und die 
Ladungswechselverluste sinken weiter. Durch diese extreme Abmagerung ist im 
dargestellten Fall jedoch keine zusätzliche Verbrauchsverbesserung möglich. Die 
Kohlenwasserstoffemission steigt bei der ungedrosselten Betriebsweise deutlich an. 
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Abbildung 5-3: Vergleich verschiedener Betriebsweisen – Thermodynamik 
(gesteuerter Betrieb, n = 2000 min-1, pme = 2 bar) 
In Abbildung 5-4 ist der Vergleich zwischen homogen-stöchiometrischer und 
geschichteter Betriebsweise mit l = 2 hinsichtlich Motorgeräusch und 
Schwingungsanregung an den Aggregatlagern dargestellt. Der Motorgeräuschpegel 
steigt bei geschichteter Betriebsweise gegenüber dem Homogenbetrieb um 0,6 dB(A) 
(n = 2000 min-1, pme = 2 bar) an. Die Unterschiede resultieren aus dem gesamten 
Frequenzband. Bei der Schwingungsanregung der Aggregatlager zeigt sich, am 
Beispiel des frontseitigen Motorlagers, dass die Beschleunigungspegel im 
geschichteten Betrieb ebenfalls höher sind als im Homogenbetrieb. Insbesondere ist 
dies in der 125 Hz- und 250 Hz-Oktav zu sehen. 
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Abbildung 5-4: Vergleich verschiedener Betriebsweisen – Akustik 
(gesteuerter Betrieb, n = 2000 min-1, pme = 2 bar) 
Abbildung 5-5 zeigt für den gleichen Betriebspunkt und ebenfalls für die Luftzahlen l = 1 
und l = 2 , jedoch mit serienmäßigem Motormanagement, den Vergleich zwischen 
homogen-stöchiometrischer und geschichtet-magerer Betriebsweise von 
Motorgeräusch und Schwingungsanregung eines Aggregatlagers. Dieser Vergleich ist 
von Interesse, da der Versuchsträger im unteren Last- und Drehzahlbereich zwischen 
Homogen- und Schichtbetrieb hin und her schaltet, ohne dass der Fahrer im normalen 
Fahrbetrieb hierauf Einfluss nehmen kann. Durch den Wechsel könnte die Akustik 
auffällig werden und Inakzeptanzen hervorrufen.  
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Abbildung 5-5: Vergleich verschiedener Betriebsweisen – Akustik 
(Serienbetrieb, n = 2000 min-1, pme = 2 bar) 
Das Motorgeräusch liegt, wie im linken Teil der Abbildung zu erkennen ist, im gesamten 
Frequenzband im Homogen- und Schichtbetrieb auf quasi demselben Niveau. Bei der
Schwingungsanregung der Aggregatlager - rechts dargestellt - sind jedoch auch mit der
Serienkalibrierung höhere Pegel bei geschichteter Betriebsweise im Vergleich zum 
Homogenbetrieb festzustellen. Die Differenzen in den Beschleunigungspegeln zwischen 
homogener und geschichteter Betriebsweise entsprechen ungefähr denen, die im 
gesteuerten Betrieb (Abbildung 5-4) festgestellt wurden. Im Serienbetrieb ist beim 
Wechsel von homogener auf geschichtete Betriebsweise somit nicht mit höherer 
Luftschallabstrahlung zu rechnen; es kann jedoch zu einem etwas höheren 
Fahrzeuginnengeräusch infolge höherer Körperschallanregung kommen. Der 
Verbrauchsvorteil im Schichtbetrieb - in der Abbildung nicht dargestellt - wies nur noch
4 % auf.  Insgesamt  lag  der  Verbrauch  mit 395 g/kWh (homogen) bzw. 378 g/kWh 
(geschichtet) höher als im gesteuerten Betrieb (Abbildung 5-3). 
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Das akustisch günstigere Verhalten der geschichteten Betriebsweise im Serienbetrieb 
(AGR = 15%, ASE = 55 °KW v. OT, ZZP = 17 °KW v. OT) gegenüber dem gesteuerten 
Betrieb mit verbrauchsoptimierter Kalibrierung (AGR = 0 %, ASE = 75 °KW v. OT,
ZZP = 27 °KW v. OT) ergibt sich aus dem späteren Ansteuerende, dem daraus
resultierenden späteren Zündzeitpunkt und aus der höheren Abgasrückführrate. Die
höhere Abgasrückführrate und der spätere Zündzeitpunkt bedingen eine langsamere 
Verbrennung und damit eine geringere Zylinderdruckanregung. Die in der Serie 
applizierte Kalibrierung für geschichteten Betrieb wird aber nicht nur aus akustischen 
Gründen, sondern auch zur Reduktion der Stickoxidemission benötigt. 
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Abbildung 5-6: Vergleich der Zylinderdruckanregungsspektren bei 
verschiedenen Betriebsweisen (n = 2000 min-1, pme = 2 bar) 
Die Ursache dafür, dass im gesteuerten, geschichteten Betrieb sowohl die 
Schwingungsanregung der Aggregatlager, als auch die Luftschallabstrahlung höher sind 
als im Homogenbetrieb, bei Serienkalibrierung im Schichtbetrieb jedoch nur die 
Schwingungsanregung, ist Abbildung 5-6 zu entnehmen. Im linken Diagramm sind die 
Zylinderdruckanregungsspektren zum Vergleich zwischen Homogen- und Schichtbetrieb
für den gesteuerten Betrieb dargestellt: Bei niedrigen Frequenzen unterscheiden sich 
die Spektren um 4 dB; ab ca. 2 kHz liegen beide Varianten auf demselben Niveau. Im 
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rechten Diagramm sind entsprechend die Anregungsspektren für den Serienbetrieb 
gegenübergestellt: Der Unterschied bei niedrigen Frequenzen beträgt hier ebenfalls ca. 
4 dB, aber bereits ab 250 Hz liegen beide Spektren auf dem gleichen Niveau. 
In Tabelle 5-1 sind die nach dem Föller-Abschätzverfahren ermittelten Kenngrößen für 
die Zylinderdruckanregung enthalten. Im gesteuerten Betrieb steigen bei Wechsel auf 
Schichtladung der Zünddruck und die Druckgradienten an. Bei Serienkalibrierung 
hingegen treten trotz höheren Zünddruckes im Schichtbetrieb ähnlich niedrige 
Druckgradienten wie im Homogenbetrieb auf.  
Der untere Frequenzbereich des Zylinderdruckanregungsspektrums wird, wie in Kapitel 
2.1.4 gezeigt wurde, durch den Spitzendruck bestimmt. Bei höheren Frequenzen wird 
das Spektrum durch die Extremwerte der Druckänderungsgeschwindigkeit über dem 
Kurbelwinkel Dmin/max dp/da und -beschleunigung Dmin/max d
2p/da2 bestimmt. Die 
Schwingungsanregung an den Aggregatlagern, für die der untere Frequenzbereich
relevant ist, steigt deshalb beim Wechsel von Homogen- auf Schichtbetrieb in jedem
Fall an; das Motorgeräusch, das in erster Linie aus dem Frequenzband von 500 – 4000 Hz
resultiert, steigt jedoch nur im gesteuerten Betrieb an. 
n = 2000 min-1, pme = 2 bar gesteuerter Betrieb Serienbetrieb 
  homogen geschichtet homogen geschichtet 
pmax [bar] 22 34 22 30 
D min/max dp/da [bar/°KW] 1.5 2.5 1.4 1.4 
D min/max d
2p/da2 [bar/°KW2] 0.2 0.4 0.2 0.2 
Tabelle 5-1: Vergleich der Kenngrößen nach Föller bei verschiedenen 
Betriebsweisen (n = 2000 min-1, pme = 2 bar) 
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5.3 Einfluss des Zündzeitpunktes 
In Abbildung 5-7 sind die Ergebnisse von Zündzeitpunktvariationen bei homogener 
Betriebsweise mit einem Luftverhältnis von l = 1 und bei geschichteter Betriebsweise 
mit l = 2 für die Drehzahl 2000 min-1 und 2 bar effektivem Mitteldruck dargestellt. Das 
Ansteuerende wurde einmal verbrauchsoptimal eingestellt und dann konstant gehalten. 
Rechts oben sind die Motorgeräuschpegel dargestellt. Es erfolgt dort für Homogen- und 
Schichtbetrieb der Vergleich zwischen Berechnung und Messung, der in beiden Fällen 
zufriedenstellend ausfällt. Im Pegel treten Differenzen von knapp 1 dB(A) auf. Bei 
Homogen- und Schichtbetrieb unterscheiden sich die Motorgeräuschpegel (Messung) 
für frühe Zündzeitpunkte nicht. Bei Veränderung des Zündzeitpunktes nach spät 
reduziert sich der Motorgeräuschpegel im Homogenbetrieb, der Pegel im 
Schichtbetrieb bleibt demgegenüber nahezu konstant.  
In den beiden unteren rechten Diagrammen sind die prozentualen Anteile der 
Teilgeräusche am Verbrennungsgeräusch dargestellt. Sowohl im Homogenbetrieb – in 
der Mitte dargestellt – als auch im Schichtbetrieb – unten dargestellt – reduziert sich der 
Anteil der Gaskraftanregung mit Verschiebung des Zündzeitpunktes nach spät. Im 
Homogenbetrieb resultiert daraus das geringere Motorgeräusch bei späteren 
Zündzeitpunkten. Im Schichtbetrieb bleibt der Motorgeräuschpegel nahezu konstant, da 
der Anteil des Gaskraftgeräusches am Motorgeräusch geringer ist. 
Der verbrauchsoptimale Zündzeitpunkt beträgt – wie links oben zu erkennen ist - für 
beide Betriebsweisen 25 - 30 °KW vor OT. Hier ist der spezifische Kraftstoffverbrauch 
bei geschichteter Betriebsweise um ca. 8% reduziert. Die Kohlenwasserstoffemission 
liegt bei verbrauchsoptimalem Zündzeitpunkt auf einem ähnlichen Niveau. Im
Schichtbetrieb steigt die Kohlenwasserstoffemission zu späten Zündwinkeln hin deutlich 
an, im Homogenbetrieb sinkt sie dagegen infolge von Nachreaktionen ab.  
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Abbildung 5-7: Zündzeitpunktvariationen bei n = 2000 min-1, pme = 2 bar 
Das unterschiedliche Verhalten erklärt sich daraus, dass beim direkteinspritzenden 
Ottomotor die genaue Abstimmung der Zeit zwischen Einspritzung und Zündung 
entscheidend für das Verbrauchs- und Kohlenwasserstoff-Emissionsniveau ist. Bei der 
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hier durchgeführten Separierung der Einflüsse des Zündzeitpunktes führt das konstante 
Einspritzende aufgrund eines „Overmixings“ neben Verbrauchsnachteilen zu einer 
Erhöhung der Kohlenwasserstoffemission. 
Zur Minimierung des effektiven Kraftstoffverbrauches ist somit sowohl im Homogen- als 
auch im Schichtbetrieb ein Zündzeitpunkt von 25 - 30 °KW vor OT anzustreben, während 
zur Minimierung des Verbrennungsgeräusches - zumindest im Homogenbetrieb - ein
möglichst später Zündzeitpunkt zielführend ist. Im Schichtbetrieb ist der 
Motorgeräuschpegel kaum durch den Zündzeitpunkt beeinflussbar. Im Schichtbetrieb 
kann der Zündzeitpunkt daher - ohne nennenswerte Einbußen im Geräusch -
verbrauchsoptimal gewählt werden. Der Pegel im Schichtbetrieb liegt jedoch insgesamt 
etwa 1 dB(A) höher als im Homogenbetrieb (außer bei frühen Zündzeitpunkten, die 
jedoch weder geräusch- noch verbrauchsoptimal sind).
5.4 Einfluss des Ansteuerendes 
In Abbildung 5-8 wird wieder für den Betriebspunkt n = 2000 min-1, pme = 2 bar der 
Vergleich zwischen homogener Betriebsweise mit l = 1 und geschichteter 
Betriebsweise mit l = 2 bezüglich Geräusch, Kraftstoffverbrauch und 
Kohlenwasserstoffemission vorgenommen. Variationsparameter ist das Ansteuerende. 
Die Abgasrückführrate betrug im Homogenbetrieb 0 % und im Schichtbetrieb 15 %
(Abgasrückführrate wie in der Serie). Der Zündzeitpunkt wurde jeweils 
verbrauchsoptimal eingestellt. 
Bei geschichteter Betriebsweise reagieren der spezifische Kraftstoffverbrauch und der 
Kohlenwasserstoffausstoß sensitiv auf das Ansteuerende. Es ergibt sich ein nur relativ 
kleiner sinnvoller Betriebsbereich. Im Homogenbetrieb kommt es zu einem deutlichen 
Anstieg des spezifischen Kraftstoffverbrauches bei späten Zündzeitpunkten. In Relation 
dazu ist das Motorgeräusch weniger stark beeinflussbar; die gemessenen Unterschiede 
im Motorgeräusch sind < 0,5 dB(A), die berechneten < 0,2 dB(A). Keiner der drei 
Anteile des Verbrennungsgeräusches wird signifikant durch Variation des 
Ansteuerendes beeinflusst.  
66 Verbrennungsgeräusch des direkteinspritzenden Hubkolbenmotors 
Der Vergleich zwischen Messung und Berechnung zeigt sowohl im Homogen- als auch 
im Schichtbetrieb eine gute Übereinstimmung in den Verläufen der Kurven. Der 
berechnete Motorgeräuschpegel bei homogener Betriebsweise ist circa 1 dB(A) 
niedriger als der gemessene; im Schichtbetrieb treten nur geringe Differenzen zwischen 
Berechnung und Messung auf. 
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Abbildung 5-8: Ansteuerendevariationen bei n = 2000 min-1, pme = 2 bar 
Da das Ansteuerende nur einen geringen Einfluss auf das Motorgeräusch hat, kann es, 
bei Betrachtung der hier durchgeführten Separierung der Einflussparameter, 
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ausschließlich nach thermodynamischen Gesichtspunkten eingestellt werden. Dabei 
ist jedoch zu bedenken – wie in Kapitel 5.2 im Vergleich von gesteuertem Betrieb 
und Serienbetrieb gezeigt wurde – dass ein späteres Ansteuerende zu einem 
späteren verbrauchsoptimalen Zündzeitpunkt führt und damit indirekt sehr wohl zu 
einem niedrigeren Motorgeräusch beitragen kann. Dabei treten jedoch deutliche 
Nachteile im spezifischen Kraftstoffverbrauch auf. 
5.5 Einfluss des Luftverhältnisses 
In Abbildung 5-9 ist, wie in den vorangegangenen Unterkapiteln, für den 
Betriebspunkt n = 2000 min-1, pme = 2 bar der Vergleich zwischen homogener 
Betriebsweise und geschichteter Betriebsweise bezüglich Geräusch, 
Kraftstoffverbrauch und Kohlenwasserstoffemission gegenübergestellt. 
Variationsparameter in dieser Abbildung ist das Luftverhältnis. Der Motor wurde im 
Homogenbetrieb von l = 1,0 bis l = 1,5 und im Schichtbetrieb von l = 2,0 bis l = 3,4 
abgemagert. Der Zündzeitpunkt wurde jeweils verbrauchsoptimal eingestellt. Das 
Ansteuerende wurde konstant gehalten. Die Untersuchungen erfolgten ohne 
Abgasrückführung. 
Das verbrauchsoptimale Luftverhältnis beträgt im Homogenbetrieb l » 1,2 und im 
Schichtbetrieb l » 2,3. Zu niedrigeren und zu höheren Luftverhältnissen hin steigt 
der spezifische Kraftstoffverbrauch deutlich an. Die Kohlenwasserstoffemission ist im 
Homogenbetrieb ebenfalls bei l » 1,2 minimal und steigt mit Veränderung des 
Luftverhältnisses in beide Richtungen an. Im Schichtbetrieb treten höhere 
Kohlenwasserstoffemissionen mit zunehmender Abmagerung auf.  
Der Motorgeräuschpegel im Homogenbetrieb wird, bedingt insbesondere durch 
niedrigeres Gaskraftgeräusch, in Richtung höherer Luftzahlen leicht abgesenkt. Im 
Schichtbetrieb hingegen steigt der Motorgeräuschpegel zu höheren Luftverhältnissen 
hin an. Dies resultiert in erster Linie aus dem Strömungsgeräusch, dessen Anteil 
deutlich zunimmt. Der Vergleich zwischen gemessenen und berechneten 
Motorgeräuschpegeln zeigt sowohl im Homogen- als auch im Schichtbetrieb eine 
gute Übereinstimmung in den Verläufen der Kurven, die Unterschiede im Pegel sind 
£ 0,6 dB(A). 
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Im Homogenbetrieb mit l = 1,2 ist also ein Betriebspunkt minimalen spezifischen 
Kraftstoffverbrauches, minimaler Kohlenwasserstoffemission und minimalen 
Motorgeräuschpegels dargestellt, jedoch werden hier die Stickoxidemissionen hoch
liegen. Bei geschichteter Betriebsweise ist der Geräuschpegel, wie zuvor bereits 
gezeigt, höher als im Homogenbetrieb; aber auch hier gibt es ein Optimum bezüglich 
Motorgeräusch, spezifischem Kraftstoffverbrauch und Kohlenwasserstoffemission, und 
zwar bei l = 2,3. 
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Abbildung 5-9: Luftverhältnisvariationen bei n = 2000 min-1, pme = 2 bar 
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Vergleicht man die Messergebnisse der homogen-mageren Betriebsweise (l = 1,2) mit 
der in der Serie applizierten geschichteten Betriebsweise (Kapitel 5.2), so erweist sich 
die homogen-magere Betriebsweise sowohl thermodynamisch, als auch akustisch als 
vorteilhaft, und zwar sind der spezifische Kraftstoffverbrauch 2 %, der
Motorgeräuschpegel 0,3 dB(A) und die Kohlenwasserstoffemission 7 g/kWh niedriger. 
Zuvor ist gezeigt worden, dass durch Entdrosselung und Ladungsschichtung der 
spezifische Kraftstoffverbrauch deutlich reduziert werden kann, dies jedoch mit einem 
Anstieg des Motorgeräusches verbunden ist. In der Serie wurden die 
Einspritzparameter im Schichtbetrieb so gewählt, dass keine höheren 
Motorgeräuschpegel auftreten als im Homogenbetrieb. 
5.6 Einfluss der Abgasrückführrate 
In Abbildung 5-10 ist wieder der Vergleich zwischen homogener Betriebsweise mit 
l = 1 und geschichteter Betriebsweise mit l = 2 bezüglich Geräusch, 
Kraftstoffverbrauch und Kohlenwasserstoffemission für n = 2000 min-1 und pme = 2 bar 
gegenübergestellt. Die Abgasrückführrate wurde im Homogenbetrieb von 0 – 22 % 
variiert; im Schichtbetrieb wurden die beiden Abgasrückführraten 0 % und 15 % 
untersucht. In der Serie wird der Motor mit 7% rückgeführtem Abgas homogen und mit 
15 % Abgas geschichtet betrieben. Der Zündzeitpunkt und das Ansteuerende wurden 
jeweils verbrauchsoptimal eingestellt. 
Eine Erhöhung der Abgasrückführrate senkt bei homogener und bei geschichteter 
Betriebsweise den Motorgeräuschpegel leicht. Dies resultiert hauptsächlich aus 
verminderter Gaskraftanregung. Im Homogenbetrieb ist mit der höheren 
Abgasrückführrate ein leichter Verbrauchsanstieg verbunden, bei Schichtbetrieb 
dagegen zeigen die beiden untersuchten Abgasrückführraten einen sehr ähnlichen 
Verbrauch. Die Kohlenwasserstoffemission steigt zu höheren Abgasrückführraten, bei 
jeweils bezüglich minimalem spezifischen Kraftstoffverbrauch angepasstem 
Zündzeitpunkt und Ansteuerende, an. 
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Abbildung 5-10: Abgasrückführratenvariationen bei n = 2000 min-1, pme = 2 bar 
Im Allgemeinen verändern sich die Stickoxidemissionen (nicht gemessen) mit der 
Abgasrückführrate ebenfalls deutlich. Eine Erhöhung der Abgasrückführrate 
verlangsamt den Verbrennungsablauf und führt zu geringeren Spitzendrücken und -
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temperaturen im Brennraum. Dies führt im allgemeinen zu einer niedrigeren 
Stickoxidemission. 
Somit ist sowohl bei homogener, als auch bei geschichteter Betriebsweise zur 
Absenkung des Verbrennungsgeräusches eine eher hohe Abgasrückführrate 
anzustreben, während thermodynamisch ein Kompromiss zwischen Kraftstoffverbrauch, 
Kohlenwasserstoffemission – niedrig mit geringer Abgasrückführrate – und 
Stickoxidemission – niedrig mit hoher Abgasrückführrate - gefunden werden muss. 
Der Vergleich zwischen Messung und Berechnung zeigt sowohl im Homogen- als auch
im Schichtbetrieb eine gute Übereinstimmung in den Verläufen der Kurven. Der 
berechnete Motorgeräuschpegel bei homogener Betriebsweise ist circa 0,7 dB(A) 
niedriger als der gemessene. Im Schichtbetrieb treten nur geringe Differenzen zwischen 
Berechnung und Messung auf. 
5.7 Einfluss des Raildruckes 
Abbildung 5-11 zeigt den Vergleich dreier verschiedener Raildrücke bezüglich Geräusch,
Kraftstoffverbrauch und Kohlenwasserstoffemission bei n = 2000 min-1, pme = 2 bar und 
geschichtet magerer Betriebsweise (l = 2.8) als Funktion des Zündzeitpunktes. Die
Untersuchungen erfolgten ohne Abgasrückführung. Das Ansteuerende wurde konstant 
gehalten, der Zündzeitpunkt wurde variiert. Der serienmäßige Druck im Rail des 
Versuchsträgers betrug 65 bar. Dieser wurde in zwei Schritten um je 10 bar reduziert.  
Die Absenkung des Raildruckes um 10 bar führt noch nicht zu einem deutlichen Anstieg 
des spezifischen Kraftstoffverbrauches und der Kohlenwasserstoffemissionen, wohl 
aber eine Reduktion des Raildruckes um 20 bar. Der verbrauchsoptimale Zündzeitpunkt 
liegt bei reduziertem Raildruck an der Aussetzergrenze. Der Motorgeräuschpegel bleibt 
unverändert. Auch die einzelnen Geräuschanteile - als Funktion des Raildruckes bei 
verbrauchsoptimalem Zündzeitpunkt dargestellt - verändern sich fast nicht. Der relativ 
hohe Anteil des Strömungsgeräusches resultiert aus der extrem mageren 
Betriebsweise und den damit verbundenen hohen Ansaugvolumenströmen. Es gibt 
somit, im Rahmen des hier untersuchten Variationsbereiches, keine Einschränkungen 
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aus akustischer Sicht. Aus thermodynamischen Gründen sollte der Raildruck nicht 
verringert werden. 
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Abbildung 5-11: Raildruckvariationen bei n = 2000 min-1, pme = 2 bar, l = 2,8 
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5.8 Zusammenfassung zum direkteinspritzenden Ottomotor 
Die Ergebnisse der Untersuchungen am direkteinspritzenden Ottomotor sind im 
folgenden zusammengefasst: 
Der Motorgeräuschpegel steigt beim Wechsel von homogener auf geschichtete 
Betriebsweise an, wenn das Potential zur Verbesserung des spezifischen 
Kraftstoffverbrauches ausgeschöpft wird. Im untersuchten Teillastbetriebspunkt 
(n = 2000 min-1, pme = 2 bar) erhöht sich der Pegel um 0,5 - 1 dB(A). Bei Verzicht auf 
ungefähr 50% des Verbrauchvorteils wären gleiche Pegel bei homogener und 
geschichteter Betriebsweise realisierbar. Dann bietet jedoch, sowohl gegenüber der 
homogenen als auch gegenüber der geschichteten Betriebsweise, die homogen 
magere Betriebsweise Vorteile hinsichtlich Geräusch, spezifischem 
Kraftstoffverbrauch und Kohlenwasserstoffemission. Die Schwingungsanregung der 
Aggregatlager steigt bei geschichteter Betriebsweise in jedem Fall an. 
Eine Spätverstellung des Zündzeitpunktes, Erhöhung des Luftverhältnisses wie auch 
eine Erhöhung der Abgasrückführrate reduzieren das Gaskraftgeräusch. Im 
Homogenbetrieb resultiert daraus immer auch ein niedrigerer Motorgeräuschpegel. 
Im Schichtbetrieb wird, verursacht durch die größeren Anteile des 
Strömungsgeräusches und des Drehkraftgeräusches am Motorgeräusch, dieses nur 
geringfügig verbessert. Bei Abmagerung und somit weiterer Entdrosselung im 
Schichtbetrieb steigt der Motorgeräuschpegel sogar an, da das Strömungsgeräusch 
deutlich zunimmt. Insgesamt ist es bei geschichteter Betriebsweise schwieriger, den 
Motorgeräuschpegel durch Optimierung der Kalibrierung zu reduzieren. 
Ansteuerende und Raildruck haben im Rahmen der untersuchten Variationsbreite 
keinen direkten Einfluss auf das Motorgeräusch. 
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6 Verbrennungsgeräusch des direkteinspritzenden 
Dieselmotors 
Direkteinspritzende Dieselmotoren wurden in der Vergangenheit bereits eingehend 
untersucht; die das Verbrennungsgeräusch beeinflussenden Parameter sind 
weitestgehend bekannt. Ziel der hier durchgeführten Untersuchungen war die Bewertung 
der akustischen Auswirkungen einer Optimierung der Kalibrierung hinsichtlich 
Abgasemissionen. Bei dem Versuchsträger handelt es sich um einen aufgeladenen
2 Liter - 4 Zylinder - Reihenmotor mit Common-Rail-Technik. Der Motor wurde im
Akustikprüfstand mit serienmäßigem Motormanagement - ohne die Möglichkeit der 
Beeinflussung der Kalibrierung - untersucht. Diese Messungen dienten der Ermittlung 
der Wichtungsfunktionen für die einzelnen Teilgeräusche Gaskraft-, Drehkraft- und 
Strömungsgeräusch (K1, K2, K3). Parallel wurden Parametervariationen im 
Thermodynamik-Prüfstand durchgeführt. Durch Anwendung des in Kapitel 4 
beschriebenen Analyseverfahrens wurden die akustischen Auswirkungen dieser 
Variationen prognostiziert. 
Die Parameter Motorlast, Drehzahl, Abgasrückführrate, Vor- und 
Haupteinspritzzeitpunkt sowie Raildruck wurden variiert. Neben den 
Motorgeräuschpegeln und den Anteilen des Verbrennungsgeräusches werden im 
Folgenden auch die spezifischen Kraftstoffverbräuche, die Partikel- und 
Stickoxidemissionen angegeben. Der Vergleich zwischen berechneten und 
gemessenen Motorgeräuschpegeln ist anhand der durchgeführten Untersuchungen nur 
für die Last- und Drehzahlvariation möglich. 
6.1 Last- und Drehzahleinfluss 
In Abbildung 6-1 ist der Pegelverlauf des Motorgeräusches (oberes Teilbild) und der 
Verlauf der Verbrennungsgeräuschanteile (unteres Teilbild) des untersuchten 
Dieselmotors bei Variation der Drehzahl in der Volllast dargestellt. Der berechnete 
Motorgeräuschpegel gibt die Messergebnisse mit einem Fehler £ 2 dB(A) wieder. Die 
Messergebnisse zeigen eine Pegelüberhöhung bei den Drehzahlen 1500 min-1 und 
2000 min-1. Diese Überhöhung ist im berechneten Motorgeräuschpegel nicht 
vorhanden. Es treten in diesen beiden Betriebspunkten weder Überhöhungen im 
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Ansaugvolumenstrom noch im Zylinderdruckanregungsspektrum beziehungsweise den 
aus dem Zylinderdruck ermittelten Kenngrößen auf. Hier wird eine lastabhängige Größe 
nicht präzise erfasst oder es treten Nichtlinearitäten auf.  
Bei der Drehzahl 1000 min-1 hat der Motor einen niedrigen Ladedruck. Aus dem damit 
verbundenen niedrigen Ansaugvolumenstrom resultiert der vergleichsweise geringe 
Strömungsgeräuschanteil von 20%. Der Strömungsgeräuschanteil wird mit steigender 
Drehzahl zunehmend dominant, er beträgt bis zu 50 %. Der Anteil des 
Gaskraftgeräusches liegt bei allen Drehzahlen im Bereich von 25-40%. Der Anteil des 
Drehkraftgeräusches sinkt mit der Drehzahl von knapp 40 % auf 20 % ab. 
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Abbildung 6-1: Motorgeräusch bei Volllast 
In Abbildung 6-2 sind der Pegelverlauf des Motorgeräusches und der Verlauf der 
Verbrennungsgeräuschanteile bei Variation der Motorlast für die Drehzahl 2000 min-1 
dargestellt. Die rechnerisch ermittelten Motorgeräuschpegel stimmen gut mit den 
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gemessenen Pegeln überein. Der prozentuale Anteil des Strömungsgeräusches nimmt 
im unteren Lastdrittel mit steigender Last zu, und zwar von circa 25 % bei Leerlast auf 
circa 45 % oberhalb 6 bar effektivem Mitteldruck. Der Anteil des Drehkraftgeräusches 
bleibt ungefähr konstant. Der Anteil des Gaskraftgeräusches beträgt bei Leerlast circa 
40 % und reduziert sich mit steigender Last etwas; ab 6 bar effektivem Mitteldruck 
beträgt er nur noch 20 - 25 %. 
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Abbildung 6-2: Motorgeräusch bei 2000 min-1 - Lastschnitt 
Der Versuchsträger weist mit der hier untersuchten Serienkalibrierung nicht die sonst für 
Dieselmotoren typische Teillastüberhöhung im Motorgeräusch auf. Dieses Verhalten 
wird durch niedrige Zylinderdruckgradienten in der Teillast und dem daraus
resultierenden geringen Anteil des Gaskraftgeräusches am Verbrennungsgeräusch 
erreicht. Insgesamt ist der Anteil des Gaskraftgeräusches bei der hier untersuchten 
Serienkalibrierung gering. Ziel der in den folgenden Kapiteln beschriebenen Variationen 
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war die weitgehende Beibehaltung dieses akustisch guten Verhaltens bei 
Verbesserung der Emissionen. 
6.2 Einfluss der Abgasrückführrate  
In Abbildung 6-3 ist die Variation der Abgasrückführrate bezüglich Geräusch, 
Kraftstoffverbrauch, Partikel- und Stickoxidemission für einen Teillastbetriebspunkt mit
2 bar effektivem Mitteldruck und bei einer Drehzahl n = 2000 min-1 dargestellt. Die
Abgasrückführrate wurde in diesem Versuch von 0% bis auf 45 % erhöht. Der Beginn 
der Haupteinspritzung lag 1,5 °KW vor OT, der Voreinspritzbeginn 43 ° KW vor dem 
Haupteinspritzbeginn. Der Raildruck betrug 750 bar. 
Bis zu einer Abgasrückführrate von 40 % nehmen der spezifische Kraftstoffverbrauch 
sowie die Stickoxidemission ab, außerdem auch der Motorgeräuschpegel. Trotz 
Erhöhung der Abgasrückführrate bleiben die prozentualen Anteile am 
Verbrennungsgeräusch ungefähr konstant. Bei einer Abgasrückführrate von 45 % wird 
der Motorgeräuschpegel weiter um etwa 1 dB(A) gegenüber der Abgasrückführrate von 
40 % reduziert; dabei steigt die Partikelemission leicht an. Diese Pegelabsenkung 
resultiert vorwiegend aus dem Gaskraftgeräusch. Es ist daher sowohl aus 
thermodynamischen als auch aus akustischen Gründen eine möglichst hohe
Abgasrückführrate zu wählen. 
Wird das hier rechnerisch ermittelte Motorgeräusch mit dem zuvor ermittelten 
Motorgeräusch verglichen (in der in Abbildung 6-2 dargestellten Lastvariation ist der 
Betriebspunkt mit 2 bar effektivem Mitteldruck enthalten), so fällt zunächst auf, dass der 
Anteil des Gaskraftgeräusches um circa 30 Prozentpunkte höher ist. Der berechnete 
Motorgeräuschpegel mit der Serienkalibrierung, der hier zum Vergleich dient, beträgt 
82,7 dB(A). Bei einer Abgasrückführrate von 40 % würde der Motorgeräuschpegel mit 
der veränderten Kalibrierung um etwa 1 dB(A) auf 83,8 dB(A) ansteigen. Bei einer 
Abgasrückführrate von 45 % wäre der Pegel der Serienkalibrierung mit 82,9 dB(A) 
nahezu erreicht. Das Motorgeräusch, die Stickoxid- und Partikelemissionen liegen 
damit auf einem akzeptablen Niveau. Durch Variation der Einspritzparameter sollte 
daher im folgenden der Kraftstoffverbrauch weiter reduziert werden. 
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Abbildung 6-3: Abgasrückführratenvariation bei n = 2000min-1, pme = 2 bar 
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6.3 Einfluss des Voreinspritzzeitpunktes 
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Abbildung 6-4: Voreinspritzzeitpunktvariation bei n = 2000min-1, pme = 2 bar 
In Abbildung 6-4 ist für den Betriebspunkt pme =  2 bar und n = 2000 min
-1 der Vergleich 
zweier Voreinspritzzeitpunkte bezüglich Geräusch, Kraftstoffverbrauch, Partikel- und 
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Stickoxidemission dargestellt, und zwar über der Abgasrückführrate. Der Beginn der 
Voreinspritzung lag 43°KW vor dem Haupteinspritzbeginn und wurde auf 23° KW vor 
dem Haupteinspritzbeginn zurückgenommen. Der Beginn der Haupteinspritzung lag
1,5° KW vor OT, und der Raildruck betrug 750 bar. 
Durch die Verschiebung des Voreinspritzbeginns wurde der spezifische
Kraftstoffverbrauch um circa 3 % reduziert. Die Stickoxidemission bleibt nahezu 
unverändert; die Partikelemission steigt bei höheren Abgasrückführraten tendenziell an. 
Der Motorgeräuschpegel sinkt bei zurückgenommenem Voreinspritzbeginn, außer bei 
45% Abgasrückführrate. Die prozentualen Anteile am Verbrennungsgeräusch sind für 
die beiden Voreinspritzzeitpunkte bei 40 % Abgasrückführrate verglichen. Der 
niedrigere Motorgeräuschpegel bei dem zurückgenommenen Voreinspritzbeginn 
resultiert aus dem abgesenkten Gaskraftgeräusch. Durch Optimierung des 
Voreinspritzzeitpunktes war es hier somit möglich, den spezifischen Kraftstoffverbrauch 
zu reduzieren, ohne dass es zu einem Anstieg des Motorgeräusches oder der 
Stickoxidemission kommt. 
6.4 Einfluss des Haupteinspritzzeitpunktes 
Für die weiteren Untersuchungen wurde der optimierte Voreinspritzbeginn von 23° KW 
vor dem Haupteinspritzbeginn gewählt. Der Haupteinspritzbeginn wurde in 3 Schritten 
variiert. Der Raildruck betrug weiterhin 750 bar. Die Ergebnisse der 
Haupteinspritzbeginnvariation bezüglich Geräusch, Kraftstoffverbrauch, Partikel- und
Stickoxidemissionen für den Betriebspunkt pme =  2 bar und n = 2000 min
-1 sind in 
Abbildung 6-5 dargestellt, und zwar wieder über der Abgasrückführrate. 
Der früheste Haupteinspritzbeginn von 1,5 ° KW vor OT geht, bei tendenziell höchstem 
Motorgeräuschpegel, einher mit dem niedrigsten Kraftstoffverbrauch, mit Ausnahme 
des wegen der Stickoxidemission nicht relevanten Betriebspunktes ohne 
Abgasrückführung. Die kleinen Unterschiede im Motorgeräuschpegel resultieren aus 
dem gaskrafterregten Geräuschanteil. Die Stickoxid- und Partikelemissionen sind 
nahezu unbeeinflusst vom Haupteinspritzbeginn. Bei konstanten Emissionen kann hier 
somit durch Variation des Haupteinspritzbeginns (bei hohen Abgasrückführraten)  
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zwischen 2% Verbrauchsvorteil gegenüber » 0,4 dB(A) Motorgeräuschpegelnachteil 
gewählt werden. 
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Abbildung 6-5: Haupteinspritzzeitpunktvariation bei n = 2000min-1, pme = 2 bar 
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6.5 Einfluss des Raildruckes 
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Abbildung 6-6: Raildruckvariation bei n = 2000min-1, pme = 2 bar 
Für die in Abbildung 6-6 dargestellte Raildruckvariation, 700 bar, 750 bar und 820 bar, 
wurde der verbrauchsoptimierte Haupteinspritzbeginn von 1,5 °KW vor OT ausgewählt. 
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Der Voreinspritzbeginn lag 23° KW vor dem Haupteinspritzbeginn. Die Ergebnisse der 
Raildruckvariation bezüglich Geräusch, Kraftstoffverbrauch, Partikel- und 
Stickoxidemission sind für den Betriebspunkt pme =  2 bar und n = 2000 min
-1 über der 
Abgasrückführrate dargestellt. 
Weder die Partikel- und Stickoxidemission noch der Motorgeräuschpegel und die 
prozentualen Anteile am Verbrennungsgeräusch werden durch die Variation des 
Raildruckes nennenswert beeinflusst. Beim Betrieb ohne Abgasrückführung ist der 
spezifische Kraftstoffverbrauch bei 700 bar Raildruck am niedrigsten, im Bereich hoher 
Abgasrückführraten bei 750 bar. Der Raildruck kann also im Rahmen der
Variationsbreite weitgehend unabhängig von der Akustik ausgewählt werden. 
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6.6 Zusammenfassung zum direkteinspritzenden Dieselmotor 
Im Folgenden sind die Ergebnisse der Untersuchungen am direkteinspritzenden 
Dieselmotor zusammengefasst: 
Größter Einflussparameter auf Stickoxid- und Kohlenwasserstoffemission, spezifischen 
Kraftstoffverbrauch und Motorgeräuschpegel in der unteren Teillast ist die 
Abgasrückführrate. Bei 40 - 45 % Abgasrückführrate erreichen diese Größen niedrigste 
Werte. Durch Optimierung des Voreinspritzzeitpunktes konnten der spezifische 
Kraftstoffverbrauch reduziert werden, ohne dass es zu einem Anstieg des 
Motorgeräusches oder der Stickoxid- und Partikelemissionen kam. Bei konstanten 
Emissionen kann der Haupteinspritzbeginn nach Verbrauchs- oder 
Motorgeräuschpegelvorteil gewählt werden. Der Motorgeräuschpegel zeigte keine 
Veränderungen bei Variation des Raildruckes. 
Im Vergleich zu der ursprünglichen Kalibrierung (Kapitel 6.1) wurde mit der 
emissionsoptimierten Kalibrierung ein geringfügiger Anstieg des Motorgeräuschpegels 
von 0,3 dB(A) (n = 2000 min-1, pme = 2 bar) in Kauf genommen. Dieser Pegelanstieg 
resultiert aus dem Gaskraftgeräusch, das bei der emissionsoptimierten Kalibrierung mit 
60 % Anteil pegelbestimmend für das Verbrennungsgeräusch ist. Das 
Strömungsgeräusch (niedrigerer Ansaugvolumenstrom durch höhere 
Abgasrückführrate) und das Drehkraftgeräusch (frühere Verbrennungs-
Spitzendrucklage) wurden durch die Optimierungsarbeiten gleichzeitig etwas reduziert. 
Zum Erreichen des Pegels der ursprünglichen Kalibrierung könnte der 
Haupteinspritzbeginn 3° KW nach spät verstellt werden, was jedoch zu einem 
Verbrauchsnachteil von 2 % führt. 
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7 Vergleich zwischen Otto- und Dieselmotor 
Nach der Darstellung der Einzelergebnisse des Ottomotors in Kapitel 5 und des 
Dieselmotors in Kapitel 6 werden in diesem Abschnitt die beiden Motoren hinsichtlich
des Verbrennungsgeräusches und der verschiedenen Verbrennungsgeräuschanteile 
miteinander verglichen. Der Vergleich erfolgt in den Betriebspunkten mit 2 bar 
effektivem Mitteldruck und für die Volllast jeweils bei 2000 min-1 Motordrehzahl und 
mit der Serienkalibrierung. Beim Ottomotor wird im Teillastpunkt zusätzlich zwischen 
Homogen- und Schichtbetrieb unterschieden. 
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Abbildung 7-1: Vergleich der Schalldruckpegel des Gaskraftgeräusches 
In Abbildung 7-1 sind die Teilgeräuschpegel des Gaskraftgeräusches dargestellt. Für 
den Ottomotor ergeben sich nur sehr geringe Unterschiede zwischen den drei 
ausgewählten Betriebspunkten. Der Pegel des Dieselmotors bei 2 bar effektivem 
Mitteldruck liegt mit 73,7 dB(A) um 4 dB(A) höher als die entsprechenden Pegel des 
Ottomotors. In der Volllast unterscheiden sich die Teilgeräuschpegel sogar um über 
13 dB(A).  
Diese Unterschiede resultieren fast ausschließlich aus der höheren Anregung des 
Dieselmotors: Bei Volllast ist die Kenngröße für das Gaskraftgeräusch - Dmin/maxdp/da -
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4,4 mal höher als beim Ottomotor. Daraus berechnet sich (bei konstanter
Wichtungsfunktion für das Gaskraftgeräusch und konstanter Drehzahl) ein 
Pegelanstieg von 10 * log(4,42) = 12,9 dB(A). Wenn der Ottomotor also - rein 
rechnerisch - mit der Verbrennungsanregung des Dieselmotors beaufschlagt wird, 
steigt der Pegel des Gaskraftgeräusches auf 69,2 dB(A) + 12,9 dB(A) = 82,1 dB(A). 
Dies entspricht sehr genau dem Gaskraftgeräuschpegel des Dieselmotors. Die 
Struktur des Dieselmotors ist damit gegenüber der Gaskraftanregung genau so 
sensibel wie die Struktur des Ottomotors. 
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Abbildung 7-2: Vergleich der Schalldruckpegel des Drehkraftgeräusches 
Das drehkrafterregte Teilgeräusch (Abbildung 7-2) steigt beim Ottomotor in der 
Teillast um 1,4 dB(A) an, wenn der Motor vom Homogen- in den Schichtbetrieb 
umschaltet. Der Pegel des drehkrafterregten Teilgeräusches des Dieselmotors ist bei 
Teillast circa 4 dB(A) höher als der des homogen betriebenen Ottomotors. Unter 
Volllastbedingungen unterscheiden sich die drehkrafterregten Pegel von Otto- und 
Dieselmotor genau um 10 dB(A). 
Auch für das Drehkraftgeräusch kann wieder - rein rechnerisch - der Ottomotor mit 
der Verbrennungsanregung des Dieselmotors beaufschlagt werden. Die Kenngröße 
für das Drehkraftgeräusch - Dmin/maxFDreh - ist 2,8 mal höher, woraus sich ein 
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Pegelanstieg von 9,0 dB(A) errechnet. Der Pegel des Drehkraftgeräusches in der 
Volllast würde damit auf 72,9 dB(A) + 9,0 dB(A) = 81,9 dB(A), also fast auf den 
tatsächlich ermittelten Pegel, ansteigen. Beide Motoren haben also auch bezüglich 
der Drehkraftanregung ein ähnliches Strukturverhalten; die Struktur des 
Dieselmotors ist geringfügig sensibler als die Struktur des Ottomotors. 
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Abbildung 7-3: Vergleich der Schalldruckpegel des Strömungsgeräusches 
Das Strömungsgeräusch des Ottomotors steigt bei geschichteter Betriebsweise im 
Vergleich zum Homogenbetrieb um 6 dB(A) an (Abbildung 7-3), bleibt aber auf 
einem vergleichsweise niedrigen Niveau. Der Strömungsgeräuschpegel des 
Dieselmotors ist in der Teillast 4 dB(A) höher als der des geschichtet betriebenen 
Ottomotors. Unter Volllastbedingungen unterscheiden sich die 
Strömungsgeräuschpegel des untersuchten Otto- und Dieselmotors um circa 
14 dB(A). 
Trotz dieser deutlichen Unterschiede im Strömungsgeräuschpegel zwischen Otto- 
und Dieselmotor ist die „Durchlässigkeit“ des Saugsystems hinsichtlich der 
Strömungsgeräuschabstrahlung beider Motoren etwa gleich. Die Pegeldifferenzen 
resultieren aus dem größeren Ansaugvolumenstrom des Dieselmotors. Dies 
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verdeutlicht folgende Betrachtung: Der Ansaugluftvolumenstrom des Ottomotors in 
der Volllast ist etwa gleich dem Ansaugluftvolumenstrom des Dieselmotors bei 2 bar 
effektivem Mitteldruck. Der Ottomotor wird hier mit weit geöffneter Drosselklappe 
betrieben, der Dieselmotor mit einem niedrigen Ladedruck; beide Motoren haben 
vergleichbare Ansaugbedingungen. Die Strömungsgeräuschpegel unterschieden 
sich dabei nur noch um 1,8 dB(A). Der hohe Strömungsgeräuschpegel des 
Dieselmotors in der Volllast resultiert also aus dem - durch die Aufladung - hohen 
Ansaugvolumenstrom und der niedrige Strömungsgeräuschpegel des Ottomotors in 
der Teillast aus dem - durch die Drosselung - geringeren Ansaugvolumenstrom. 
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Abbildung 7-4: Vergleich der prozentualen Anteile am 
Verbrennungsgeräusch 
In Abbildung 7-4 werden die beiden Motoren hinsichtlich Ihrer Anteile am 
Verbrennungsgeräusch verglichen. Für den stöchiometrisch betriebenen Ottomotor 
ist das Strömungsgeräusch bei Teillast nur von untergeordneter Bedeutung. Bei 
geschichteter Betriebsweise steigen die drehkraft- und die strömungserregten 
Geräuschanteile an. Das Gaskraftgeräusch wurde hier durch entsprechende Wahl 
Vergleich zwischen Otto- und Dieselmotor  89
des Ansteuerendes, des Zündzeitpunktes und der Abgasrückführrate konstant 
gehalten, wodurch der Verbrauchsvorteil nicht maximal war. Das 
Verbrennungsgeräusch des Dieselmotors setzt sich ähnlich zusammen wie das des 
geschichtet betriebenen Ottomotors; der Anteil des Gaskraftgeräusches ist etwas 
größer. In der Volllast steigt bei beiden Motoren der Strömungsgeräuschanteil an. 
Das Gaskraftgeräusch verliert in der Volllast an Bedeutung. 
In Abbildung 7-5 sind der Zylinderdruck, der Zylinderdruckgradient und der auf die 
Kolbenfläche bezogene Drehkraftverlauf über dem Kurbelwinkel bei einer Drehzahl 
von 2000 min-1 und bei 2 bar effektivem Mitteldruck für den Otto- und Dieselmotor 
bei verbrauchsoptimierter Kalibrierung gegenübergestellt. Der Ottomotor wurde 
homogen stöchiometrisch und geschichtet mit einem Luftverhältnis von 2 betrieben. 
Der Zylinderdruckverlauf über dem Kurbelwinkel ist im oberen Teilbild dargestellt. 
Der Dieselmotor erreicht im OT seinen Kompressionsdruck von 50 bar, fällt dann 
zunächst wieder ab und steigt circa 10° später durch die Verbrennung verursacht 
wieder an. Der Zylinderdruckgradient dp/da - im mittleren Teilbild dargestellt - 
reagiert deutlich auf diese Verbrennungsanregung (Pfeil). Im bezogenen 
Drehkraftverlauf ist dieser Anstieg ebenfalls, jedoch weniger ausgeprägt, zu 
erkennen (unteres Bild, Pfeil). Beim Ottomotor können im Gegensatz dazu die 
zeitlichen Verläufe der drei dargestellten Größen nicht unmittelbar nach 
kompressions- beziehungsweise verbrennungsverursacht unterschieden werden. 
Ursache für das unterschiedliche Verhalten ist, dass die Verbrennung beim 
Dieselmotor schneller abläuft als beim Ottomotor und der Dieselmotor daher - zum 
Erreichen der wirkungsgradoptimalen Zünddrucklage - später einspritzt als der 
Ottomotor zündet. Der Zylinderdruckgradient - und damit das Gaskraftgeräusch - ist 
deshalb beim Dieselmotor in der Teillast für das Verbrennungsgeräusch wichtiger als 
beim Ottomotor. Der Drehkraftverlauf - und damit das Drehkraftgeräusch - ist nur in 
geringerem Maße durch Veränderung von Einspritzparametern beeinflussbar. Es 
sind zusätzlich der Lade- beziehungsweise Ansaugdruck entscheidend. 
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Abbildung 7-5: Vergleich von Zylinderdruck-, Zylinderdruckgradient- und 
Drehkraftverlauf für den Otto- und Dieselmotor bei n = 2000 
min-1 und pme = 2 bar 
Beim Ottomotor erreichen sowohl der Zylinderdruckgradient als auch die bezogene 
Drehkraft größere Werte, wenn von Homogen- auf Schichtbetrieb gewechselt wird, 
was zu einem höheren Gaskraft- und Drehkraftgeräusch führt. Damit nähert sich der 
geschichtet betriebene Ottomotor nicht nur hinsichtlich des Kraftstoffverbrauches, 
sondern auch hinsichtlich des Verbrennungsgeräusches dem Dieselmotor an. Die 
beim Dieselmotor auftretende starke Beeinflussbarkeit des Gaskraftgeräusches ist 
beim geschichtet betriebenen Ottomotor jedoch nicht zu erwarten. 
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Beim Vergleich der akustischen Auswirkungen einer veränderten 
Verbrennungsanregung des Otto- und Dieselmotors gibt es Übereinstimmungen, 
nämlich: 
· Eine Verschiebung des Einspritz- bzw. Zündzeitpunktes nach spät reduziert das 
Gaskraftgeräusch. Das Drehkraft- und Strömungsgeräusch bleiben dabei ungefähr 
konstant.  
· Eine Erhöhung der Abgasrückführrate verringert sowohl das Gaskraftgeräusch - 
durch eine langsamere Verbrennung - als auch, in geringerem Maß, das 
Strömungsgeräusch - wegen des verminderten Ansaugvolumenstroms. Das 
Drehkraftgeräusch bleibt ungefähr konstant. 
· Der Raildruck hat im Rahmen der untersuchten Variationsbreite (± 15 %) nur einen 
geringen Einfluss auf den Motorgeräuschpegel. 
· Bei Abmagerung steigt der Strömungsgeräuschpegel des Ottomotors an. Der 
Anstieg des Strömungsgeräusches bei höheren Ladedrücken ist beim untersuchten 
Dieselmotor entsprechend zu beobachten. 
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8 Bewertung und Diskussion der Ergebnisse 
Bisherige Verfahren zur Analyse des Verbrennungsgeräusches unterscheiden zwischen 
einem direkten und einem indirekten Geräuschanteil. Das direkte 
Verbrennungsgeräusch definiert sich aus der Kraftanregung eines linearen 
Übertragungssystems (Motorstruktur) infolge des Zylinderdruckes und das indirekte 
Verbrennungsgeräusch aus der Stoßanregung spielbehafteter Bauteile. Von dieser 
Modellvorstellung wird hier abgewichen. Statt dessen werden die im Motor auftretenden 
Kräfte hinsichtlich ihres zeitlichen Verlaufes unterschieden. Es wird eine Einteilung in 
die zwei Gruppen „gaskraftproportional“ und „drehkraftproportional“ vorgenommen; das 
daraus resultierende Geräusch wird als Gaskraftgeräusch beziehungsweise 
Drehkraftgeräusch bezeichnet. 
Vergleicht man diesen Ansatz mit dem in der Literatur beschriebenen bezüglich des 
Einflusses brennverlaufsrelevanter Parameter auf das Verbrennungsgeräusch, so ist ein 
deutlicher Zusammenhang zwischen dem Gaskraftgeräusch und dem direkten 
Verbrennungsgeräusch sowie zwischen dem Drehkraftgeräusch und dem indirekten 
Verbrennungsgeräusch festzustellen. Die zugrundeliegenden Theorien unterscheiden 
sich jedoch: Beim Gaskraftgeräusch wird - im Gegensatz zur Bestimmung des direkten 
Verbrennungsgeräusches - nicht von Äquivalenz im Frequenzbereich zwischen 
Anregung und Antwort ausgegangen; es werden also sowohl die Kraft- als auch die 
Stoßanregung einbezogen. Das Drehkraftgeräusch wird vorwiegend durch die 
Torsionsbelastung der Kurbelwelle sowie durch die Kolbennormalkraft (~ Kolbenkippen) 
verursacht. Es werden damit dieselben Bauteile als geräuschverursachend wie beim 
indirekten Verbrennungsgeräusch identifiziert. Das Drehkraftgeräusch kann jedoch nicht 
mit dem indirekten Verbrennungsgeräusch gleichgesetzt werden. 
Aufbauend auf diesen Vorstellungen wurde ein Verfahren zur Prognose des 
Verbrennungsgeräusches erarbeitet. Es basiert auf Daten, wie sie in der 
Brennverfahrensentwicklung zur Charakterisierung des thermodynamischen Prozesses 
notwendig sind. Das vom Ansaugsystem abgestrahlte Strömungsgeräusch wurde 
zusätzlich in die Analyse einbezogen. Damit können - bei bekannter Sensitivität der 
Motorstruktur - Terzspektren für das Gaskraft-,  Drehkraft- und Strömungsgeräusch 
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abgeschätzt werden. Veränderungen aller dieser Teilgeräusche durch Modifikationen 
verbrennungsrelevanter Parameter werden damit prognostizierbar und können erklärt 
werden. Optimierungsmaßnahmen bezüglich Thermodynamik und Akustik können 
unmittelbar abgeleitet werden. 
Die Anwendung des Verfahrens - unter Einbeziehung des mechanischen Geräusches - 
zeigte eine sehr gute Übereinstimmung der gemessenen mit den prognostizierten 
Motorgeräuschpegeln. Der Gesamtpegel konnte in vielen Motorbetriebspunkten exakt 
und im ungünstigsten Fall mit einem Fehler £ 2 dB(A) vorausbestimmt werden. 
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9 Zusammenfassung 
Die Möglichkeiten der akustischen Gestaltung der Verbrennung gewinnen sowohl für 
Otto- als auch für Dieselmotoren zunehmend an Bedeutung, sie wurden in den letzten 
Jahren deutlich erweitert. Als Folge des vermehrten Einsatzes von Elektronik ist heute 
eine Vielzahl von Steuerparametern betriebspunktabhängig wählbar und gleichzeitig 
hinsichtlich Akustik, Verbrauch und Schadstoffemissionen optimierbar. Für eine 
effiziente Vorgehensweise ist die Prognose des Verbrennungsgeräusches auf Basis 
von Daten aus der Brennverfahrensentwicklung ein wichtiges Hilfsmittel. Im Rahmen 
dieser Arbeit wird ein solches Verfahren entwickelt. Zusätzlich zum 
Verbrennungsgeräusch können damit auch die für das Fahrzeuginnengeräusch 
relevanten Aggregatlageranregungen in die Optimierungsarbeiten einbezogen werden. 
Das Verfahren ist für Otto- und Dieselmotoren anwendbar.  
Das Verbrennungsgeräusch wird hierbei als Summe aus Gaskraft-, Drehkraft- und 
Strömungsgeräusch (als Abstrahlung des Saugsystems) definiert. Die in der Literatur 
beschriebene Unterscheidung in direktes Verbrennungsgeräusch als Kraftanregung 
durch den Zylinderdruck und indirektes Verbrennungsgeräusch als Stoßanregung durch 
spielbehaftete Bauteile wird nicht verwendet. Die drei Teilgeräusche werden zu ihrer 
Beschreibung auf jeweils eine Kenngröße reduziert. Bei bekannter Sensitivität eines 
Motors hinsichtlich der verschiedenen Teilgeräusche werden auf Basis der  Kenngrößen 
Terzspektren hierfür errechnet und zu den Teilgeräuschpegeln zusammengefasst. Durch 
Summation aller Teilgeräusche und des mechanischen Geräusches wird der 
Motorgeräuschpegel prognostiziert. 
Die Anwendung und Verifikation des Verfahrens erfolgte an jeweils einem 
direkteinspritzenden Otto- und Dieselmotor. Für beide Motoren gilt, dass bei niedriger 
Last insbesondere das Gaskraftgeräusch von Bedeutung ist. Mit steigender Last 
werden das Drehkraft- und Strömungsgeräusch zunehmend dominant.  
Aus Parametervariationen ergaben sich die folgenden, für Otto- und Dieselmotor 
übereinstimmenden, Einflüsse auf die einzelnen Verbrennungsgeräuschanteile: 
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· Eine Verschiebung des Einspritz- bzw. Zündzeitpunktes nach spät reduziert das 
Gaskraftgeräusch. 
· Eine Erhöhung der Abgasrückführrate reduziert sowohl das Gaskraftgeräusch als 
auch, in geringerem Maße, das Strömungsgeräusch. 
· Der Raildruck hat im Rahmen der untersuchten Variationsbreite nur einen geringen 
Einfluss auf den Motorgeräuschpegel. 
· Bei Abmagerung steigt der Strömungsgeräuschpegel des Ottomotors an. Der 
Anstieg des Strömungsgeräusches bei höheren Ladedrücken ist beim untersuchten 
Dieselmotor entsprechend zu beobachten. 
Beim Ottomotor steigt der Motorgeräuschpegel beim Wechsel von homogener auf 
geschichtete Betriebsweise an, wenn das Potenzial zur Reduktion des spezifischen 
Kraftstoffverbrauches ausgeschöpft wird. Verzichtet man auf ungefähr 50% des 
Verbrauchvorteils, so sind gleiche Pegel bei homogener und geschichteter 
Betriebsweise realisierbar; dann ist jedoch die homogen magere Betriebsweise 
vorteilhafter. Die Schwingungsanregung der Aggregatlager steigt bei geschichteter 
Betriebsweise in jedem Fall an. 
Beim Dieselmotor wurde das Brennverfahren hinsichtlich niedrigerer Abgasemissionen 
optimiert. Im Vergleich zur ursprünglichen Kalibrierung wurde dabei ein leichter Anstieg 
des Motorgeräuschpegels von 0,3 dB(A) (n = 2000 min-1, pme = 2 bar) akzeptiert. Zum 
Erreichen des Pegels der ursprünglichen Kalibrierung muss der Haupteinspritzbeginn 
nach spät verstellt werden, was jedoch zu einem Verbrauchsnachteil von 6 g/kWh 
gegenüber der optimierten Kalibrierung führt. 
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10 Anhang 
10.1 Formelzeichen 
a [°KW] Kurbelwinkel 
a [ - ] Schallabsorptionskoeffizient 
b [°KW] Pleuelwinkel  
g [°KW] Winkel zwischen Pleuelachse und der Achse 
Bolzen / Kurbelwellenmitte 
g2 [ - ] Kohärenz 
D [ - ] Differenz 
l [ - ] Luftverhältniszahl 
lA [ - ] Luftaufwand 
lP [ - ] Pleuelstangenverhältnis 
w [s-1] Winkelgeschwindigkeit 
t [s] Impulsdauer 
t [ - ] Schalltransmissionsgrad 
r [kg/m3] Dichte 
a [m/s2] Beschleunigung 
a0 [m/s
2] Bezugsbeschleunigung = 1 m/s2 
A [mm2] Fläche 
AK [mm
2] Kolbenfläche 
be [g/kWh] effektiver spezifischer Kraftstoffverbrauch 
c [m/s] Schallgeschwindigkeit 
f [Hz] Frequenz 
fT [Hz] Abtastfrequenz 
Df [Hz] Frequenzauflösung 
F [N] Kraft 
FG [N] Gaskraft 
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FK [N] Kolbenkraft 
FM [N] Massenkraft 
FMh [N] Kraft der hin- und hergehenden Ersatzmasse 
FMr [N] Kraft der rotierenden Ersatzmasse 
FN [N] Normalkraft 
FPL [N] Pleuellagerkraft 
Fr [N] Radialkraft 
FrPL [N] Massenkraft des Pleuels 
FMPr [N] Fliehkraft am Kurbelzapfen 
FDreh [N] Drehkraft 
FGL [N] Grundlagerkraft 
Gi j [dB] Leistungsspektrum 
H [dB] Transferfunktion 
l [mm] Schubstangenlänge 
K  Wichtungsfaktor 
L [dB] Pegel 
LS [dB] Strömungsgeräuschpegel 
LLS [dB] Luftschalldruckpegel 
LZD [dB] Zylinderdruckpegel 
m [kg] Masse 
m&  [kg/s] Massenstrom 
mh [kg] hin- und hergehende Ersatzmasse 
mr [kg] rotierende Ersatzmasse 
n [ - ] Zählvariable, Dimension 
n [min-1] Drehzahl 
n [bar] Nutzanteil 
p [bar] Druck 
p0 [Pa] Bezugsdruck = 2 * 10
-5 Pa 
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pmax [bar] Zünddruck 
pme [bar] effektiver Mitteldruck 
P [W] Leistung 
r [mm] Kurbelradius 
r [bar] Störanteil 
R [m2 s2/K] allgemeine Gaskonstante 
R [ - ] Korrelationskoeffizient 
Si [dB] Fouriertransformierte Funktion 
s [mm] Kolbenhub 
tMess [sec] Messzeit 
T [K] Temperatur 
v [m/s] Geschwindigkeit 
V&  [m3/s] Volumenstrom 
x, y  allgemeine Variable 
x, y  Mittelwert aller x i 
x [bar] Eingangsgröße 
y [bar] Ausgangsgröße 
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10.2 Messtechnik 
· Zylinderdruck: 
 4 wassergekühlte Quarzkristall-Drucksensoren Kistler 5011 (Montage in zusätzlicher 
Bohrungen durch Zylinderkopf, Aufnehmeroberfläche bündig zur Brennraumwand) 
 Ladungsverstärker: Kistler 5007, integrierter Tiefpassfilter eingestellt auf 10 kHz  
 
· Schalldruck: 
4 Brüel & Kjær Kondensatormikrofone, Typ 4155 ½“ (Ausrichtung flächenzentriert auf 
jede Motorseite ausgerichtet in 1 m Abstand) 
Messverstärker Weisz Systemtechnik IMO 8015-1  
Filter Weisz Systemtechnik IMO 8012 (10 Hz Hochpass, 10 kHz Tiefpass) 
 
· Beschleunigungen: 
Beschleunigungsaufnehmer Brüel&Kjær 4393 
Messverstärker Weisz Systemtechnik PSC 8114 
Filter Weisz Systemtechnik IMO 8012  (2,5 kHz Tiefpass) 
 
· Kraftstoffvolumenstrom: Pierburg Luftfahrtunion PLU-Meter 116 H 
 
· Luftvolumenstrom: Aerzen Drehkolbengaszähler G250 
 
· Luftverhältnis: ETAS LA3 
 
· Kurbelwinkelmarkengeber: Heidenhain ROD 426 
 
· Kohlenwasserstoffemission: Testa FID 123 
 
· Kohlendioxidemission: Fisher Roemount NGA 2000 Infratotanalysator 
 
· Stickoxidemission: Ecophysics Chemilumineszenzanalysator CLD EL700 HT 
 
· Rußemission: AVL Rauchtester 415 
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Abbildung 10-1: Prinzipskizze des Messaufbaus 
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